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RESUMO 
A análise vibroacústica de estruturas e equipamentos vem adquirindo 
importância crescente devido à necessidade de desenvolvimento de 
produtos com maior confiabilidade, eficiência energética e conforto. O 
uso de métodos numéricos, como o Método de Elementos Finitos 
(MEF), tem se mostrado essencial por proporcionar menores custo e 
tempo de desenvolvimento de novos produtos. Este trabalho aborda um 
estudo do comportamento dinâmico do conjunto bloco e motor elétrico 
de compressores herméticos. As propriedades mecânicas destes compo-
nentes foram obtidas experimentalmente. Atenção especial foi dedicada 
às propriedades do estator por ser um componente de elevado amorte-
cimento e baixa rigidez. Para isso, um modelo numérico foi ajustado 
sendo consideradas propriedades ortotrópicas. Os resultados foram vali-
dados através de uma sequência de testes de análise modal individual 
destes componentes bem como do conjunto acoplado. Estes também 
foram validados através da avaliação de compressores em operação, 
considerando as cargas reais de compressão do gás de refrigeração e do 
campo magnético gerado pelo motor elétrico. Os resultados apresenta-
ram boa concordância, o que permitem o uso em análises do comporta-
mento vibroacústico de um compressor completo. 
Palavras-chave: Compressor Hermético; Vibrações; Ajuste de modelos 
numéricos; Motor elétrico. 
 
 
  
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
  
 
ABSTRACT 
The vibroacoustic analysis of structures and equipment has been gaining 
increasing importance due to the need to develop products with higher 
reliability, energy efficiency and comfort. The use of numerical methods 
such as Finite Element Method (FEM) has been shown to be essential 
for providing lower cost and development time for new products. This 
work presents a study of the dynamic behavior of the block and the 
electric motor of hermetic compressors. The mechanical properties of 
these components were obtained experimentally. Special attention was 
given to the stator properties to be a component of high damping and 
low stiffness. For this, a numerical model was set being considered or-
thotropic properties. The results were validated using a sequence of 
individual modal analysis tests for these components as well as coupled 
together. These were also validated by evaluating compressors in opera-
tion, considering the real loads in compression refrigeration gas and 
magnetic field generated by the electric motor. The results showed good 
agreement, making possible the use in the analysis of the vibroacoustic 
behavior of a complete compressor. 
 
Keywords: Hermetic compressor; Vibrations; FE Model Updating; 
Electric motor. 
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1 INTRODUÇÃO 
 Ao longo dos últimos anos, o mercado consumidor de produtos 
e serviços tem se tornado cada vez mais exigente. Os quesitos necessá-
rios aos bens de consumo são bastante variados como, por exemplo, 
praticidade, confiabilidade, durabilidade, custo, eficiência e o nível de 
conforto proporcionado. Tendo em vista esta necessidade e um mercado 
competitivo, as empresas vêm investindo no desenvolvimento de produ-
tos mais sofisticados. 
Nesse contexto, destaca-se a qualidade sonora no ambiente do-
méstico, a qual depende diretamente de eletrodomésticos que produzem 
baixos níveis de ruído. Os sistemas de refrigeração, mantidos em funci-
onamento ao longo de todo o dia, produzem distúrbios sonoros perceptí-
veis principalmente durante a noite, quando o nível de ruído externo é 
menor (DIESEL; LENZI, 1999). 
O compressor hermético, principal componente de um sistema 
de refrigeração, é uma das principais fontes de ruído sendo responsável 
pela excitação de todo o sistema. O tipo alternativo é o mais utilizado no 
ramo da refrigeração de pequeno porte como refrigeradores, congelado-
res e aparelhos de ar condicionado (RODRIGUES, 2003). O processo 
consiste no bombeamento de fluido refrigerante ao longo do circuito de 
refrigeração (Figura 1), na qual a compressão é realizada pelo desloca-
mento linear e alternado de um pistão. 
A temperatura do fluido refrigerante aumenta ao ser comprimi-
do, e quando percorre o condensador, uma parcela da energia térmica é 
perdida para o meio. Logo, sua temperatura diminui e proporciona a 
mudança para o estado líquido. Durante o processo, geralmente o gás 
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passa pelo filtro secador antes do evaporador eliminando a umidade 
residual que porventura precipite da etapa anterior. Em seguida, passa 
pelo tubo capilar (dispositivo de expansão) onde a pressão é reduzida. 
Na passagem pelo evaporador, absorve a energia térmica do interior do 
refrigerador, encerrando o ciclo de refrigeração (CARVALHO, 2008).  
 
Figura 1 – Representação de um circuito de refrigeração típico de uma gela-
deira. 
A Whirlpool S/A – Unidade Compressores (Embraco®) é uma 
das maiores fabricantes mundiais e vem investindo maciçamente em 
pesquisas para melhorar a qualidade de seus produtos e atender às ex-
pectativas do mercado consumidor. 
 Um compressor típico é composto por um conjunto de peças 
conforme mostrado na Figura 2. O motor elétrico consiste no estator que 
induz um campo magnético e gera o torque necessário para girar o rotor, 
localizado em seu centro. Este por sua vez, transmite energia ao pistão 
através da biela, ou seja, pelo mecanismo de compressão (Figura 3). 
Evaporador 
Gabinete 
Compressor 
Condensador 
Placa Base 
Tubo Capilar  
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Figura 2 – Componentes do compressor. 
Todo o conjunto interno do compressor é sustentado pelo bloco 
e fixado em molas na parte inferior da carcaça. O bloco possui quatro 
bases ligadas ao estator que proporcionam troca mútua de energia vibra-
tória. De forma semelhante, seus dois mancais estão ligados ao eixo 
girante, separados por um filme de óleo pelo qual os esforços são trans-
mitidos. O torque gerado pelo motor elétrico, juntando-se com os efeitos 
de inércia do rotor, proporciona a compressão do fluido refrigerante 
contido no cilindro. 
Durante cada ciclo, o bloco é excitado por bruscas variações de 
pressão e pelo fluxo de fluido no sistema de câmaras de sucção e des-
carga. Nestes instantes, a força resultante sobre o pistão e sobre a placa 
de válvulas (localizada no cabeçote) apresenta maiores amplitudes e 
variações temporais, resultando em elevadas capacidades de excitação. 
Análises realizadas com os sinais de resposta dos componentes, associa-
dos aos esforços de pressão, indicam que esses instantes do ciclo interfe-
rem diretamente na geração de vibração e ruído (DIESEL; LENZI, 
1999; DIESEL, 2000).
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Figura 3 – Vista lateral do sistema de compressão de um compressor hermé-
tico. 
 O irradiador final de ruído ao ambiente externo é a carcaça, cuja 
excitação provém do conjunto interno de componentes (bloco, estator, 
batentes de molas e molas), denominado kit. A energia vibratória gerada 
no bloco é transferida à carcaça através das molas, tubo de descarga e 
excitação acústica do gás contido na cavidade, devido às pulsações do 
sistema (CARMO, 2001; DIESEL; LENZI, 1999; DIESEL, 2000; 
FULCO, 2008; FULCO, 2014; RODRIGUES, 2003).  
Percebe-se que o conjunto bloco e estator são peças chave para 
a análise e controle de vibração e ruído proveniente do compressor. Por 
este motivo, serão objetos de estudo neste trabalho. 
1.1 Objetivo geral 
 Analisar o comportamento dinâmico do conjunto bloco e estator 
do motor elétrico e determinar as propriedades físicas destes componen-
tes através do ajuste de um modelo numérico, a fim de avaliar as respos-
tas às excitações devidas à compressão do gás e ao campo magnético. 
1.2 Objetivos específicos 
O objetivo geral é sustentado pelos seguintes objetivos específi-
cos:
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 determinar as propriedades físicas ortotrópicas do estator atra-
vés de resultados de análise modal; 
 ajustar um modelo em elementos finitos do conjunto bloco e es-
tator e validar experimentalmente; 
 avaliar experimentalmente e numericamente a resposta do con-
junto bloco e estator às excitações proporcionadas pela com-
pressão do gás e pelas forças do campo magnético. 
1.3 Estrutura da dissertação 
 Este trabalho encontra-se dividido nos seguintes capítulos: 
 Capítulo 2: caracterização do bloco a partir de uma análise mo-
dal experimental e ajuste de modelo numérico equivalente em 
elementos finitos; 
 Capítulo 3: o estator é representado numericamente com base 
em parâmetros modais obtidos por meio de informações expe-
rimentais. São sugeridas algumas simplificações de modelo a 
fim de reduzir a capacidade computacional necessária à utiliza-
ção do modelo; 
 Capítulo 4: é proposto um modelo de conjunto para o bloco co-
nectado ao estator a fim de avaliar o comportamento vibratório. 
O mesmo é validado através de informações experimentais. 
Adicionalmente, é feita uma análise vibratória em condições re-
ais de funcionamento do motor com o intuito de verificar a in-
fluência do conjunto bloco e estator sobre os níveis de resposta 
e formas de vibrar do kit; 
 Capítulo 5: concentra-se na criação de um modelo multicorpos 
simplificado para o conjunto interno do compressor com base 
nos resultados dos capítulos anteriores, na tentativa de viabili-
zar o estudo computacional do compressor atual e proporcionar 
melhorias de projeto a um custo reduzido; 
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 Capítulo 6: é apresentada uma síntese dos principais resultados 
obtidos nesta dissertação e são propostas algumas sugestões pa-
ra trabalhos futuros.
  
 
 
 
2 BLOCO 
 Este capítulo é dedicado ao estudo do bloco do compressor. Foi 
realizada uma análise modal experimental para a obtenção dos parâme-
tros modais. Assim, foi possível ajustar propriedades equivalentes de 
material a fim de representar a peça física através de simulações numé-
ricas. 
2.1 Análise modal experimental 
 Através da discretização da peça física em uma quantidade de 
pontos suficientes para sua representação geométrica é possível obter 
um conjunto FRFs de acelerância que caracterizam o sistema, ou seja, 
uma parcela da matriz de funções de transferência H(ω). Este conjunto 
de informações é dado pela razão entre a resposta (aceleração) e a exci-
tação (força). 
Ao excitar uma estrutura experimentalmente, a resposta obtida é 
dada pela combinação do efeito de todos os seus modos de vibrar. Atra-
vés dessas informações de excitação e resposta é possível obter as for-
mas modais, as frequências naturais e os amortecimentos corresponden-
tes para correlação numérica através do Método de Elementos Finitos 
(MEF).  
Existem vários métodos para a determinação desses parâmetros 
modais, como o PolyMAX e o MDOF, já implementados em softwares 
comerciais. Neste trabalho, foi utilizado o Método PolyMAX do softwa-
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re Test.Lab (fornecido pela LMS Siemens®). Este é baseado na repre-
sentação de sistemas dinâmicos através da razão das funções polinomi-
ais complexas Bij(zk) e A(zk)  para cada grau de liberdade de excitação 
j e de resposta i, conforme indicado na Eq. 1: 
Hij(ω) =
Bij(zk)
A(zk)
 ,                                      (1) 
em que Hij(ω) é a FRF medida experimentalmente, A(ω) o denomina-
dor comum e Bij(ω) o numerador, ambos definidos pelas Eqs. 2 e 3: 
A(zk) = ∑ anzk
nN
n=0 = a0 + a1zk + a2zk
2 +⋯+ aNzk
N ,          (2) 
Bij(zk) = ∑ bij,nzk
nN
n=0 = bij,0 + bij,1zk + bij,2zk
2 +⋯+ bij,Nzk
N,   (3) 
sendo o domínio z representado por Zk = e
jωkΔt, que considera o sinal 
amostrado no domínio do tempo com espaçamento temporal Δt constan-
te e ωk = kΔω, com espaçamento espectral Δω constante;  
k=1,2,3,...,K; an e bij,n os coeficientes polinomiais; N é a ordem dos 
polinômios diretamente ligada ao número de modos a serem rastreados. 
 Por conseguinte, o erro ponderado Eij(ωk) é dado pela diferen-
ça entre as FRFs experimental e analítica, segundo as Eqs. 4 e 5: 
wij(ωk)Eij(ωk) = A(zk)Hij(ωk) − Bij(zk) ,                 (4) 
Eij(ωk) =
1
wij(ωk)
 [A(zk)Hij(ωk) − Bij(zk)] ,                (5) 
sendo wij(ωk) um fator de ponderação com a mesma magnitude da FRF 
na frequência ωk. Através desta ponderação é dada maior importância 
aos pontos próximos à ressonância. 
 Para o caso de análises que consideram diferentes pontos de 
excitação e resposta, a função erro pode ser redefinida pela Eq. 6: 
ϵ ({θ}) = ∑ ∑ ∑ |Eij(ωk)|
2K
k=0
J
j=1
I
i=1 ,                       (6) 
41 
 
2.1 Análise modal experimental 
em que θ é um vetor de parâmetros que contém os coeficientes polino-
miais das Eqs. 2 e 3. Finalmente, o Método PolyMAX determina iterati-
vamente estes coeficientes pela minimização da função erro ϵ ({θ}). 
Este método fornece bons resultados tanto em análises de estru-
turas de baixo como de alto amortecimento. Mais informações podem 
ser consultadas nos manuais do próprio software.  
A seguir, está descrita a análise modal experimental do bloco do 
compressor e os resultados da aplicação deste método. 
2.1.1 Procedimentos de medição 
A configuração experimental adotada para a realização da análi-
se modal do bloco é mostrada na Figura 4a. O mesmo foi suspenso por 
elásticos e impactado por um martelo em um único ponto de referência 
B1, mostrado na Figura 4b. Além do ponto B1, os pontos B2 e B3 foram 
usados como referência de resposta para o ajuste de modelo. 
No total, as medições de resposta foram realizadas em 70 pon-
tos distribuídos ao longo deste componente. Em cada ponto, a medição 
foi efetuada com um acelerômetro uniaxial e auxílio de uma pequena 
peça de Alumínio com ângulos retos permitindo medições nas três dire-
ções ortogonais. O uso de acelerômetros triaxiais foi evitado nesta análi-
se a fim de reduzir o efeito de massa detectado no pré-teste. 
Após a aquisição, os sinais foram devidamente condicionados 
pelo analisador LMS Scadas® juntamente ao software Test.Lab. A aqui-
sição ocorreu na faixa de frequências entre 0 e 10 kHz, com resolução 
de 0,625 Hz e definição de 5 FRFs por média. As especificações do 
aparato utilizado nos experimentos estão detalhadas no APÊNDICE A. 
Todos os cuidados foram tomados a fim de minimizar os erros 
de medição. Adicionalmente, foi feito um teste de variabilidade experi-
mental entre sete peças, mantendo-se os mesmos pontos B1, B2 e B3 
como referência. Os resultados podem ser vistos no próximo item. 
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a) 
                b)                        
Figura 4 – Configuração experimental para a análise modal do bloco. 
2.1.2 Análise dos resultados 
 Através da aplicação do Método PolyMAX para a extração dos 
parâmetros modais a partir das acelerâncias medidas, foi obtido o dia-
grama de identificação de polos mostrado na Figura 5. 
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Figura 5 – Identificação dos modos de vibração do bloco a partir do somató-
rio das acelerâncias. 
A estabilização do método ocorreu de forma clara e objetiva, 
próxima aos picos das amplitudes do somatório das FRFs em cor preta. 
Ao todo, foram identificados 16 modos de vibração do bloco, claramen-
te definidos pela discretização experimental adotada. Os três primeiros 
são mostrados na Figura 6 e os demais estão expostos no APÊNDICE B. 
1 2 3 
Figura 6 – Três primeiros modos de vibração do bloco determinados expe-
rimentalmente. 
2.2 Método dos Elementos Finitos 
Apesar das dificuldades da representação numérica, o MEF tem 
se mostrado uma ferramenta de grande potencial para a análise vibroa-
cústica de compressores (DIESEL, 2000; CARMO, 2001; PORTO, 
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2010; DOI, 2011; LENZI NETO, 2013; HENSE, 2015; MYRRIA 
NETO, 2015; NARDELLI, 2016). 
 Este método baseia-se na representação de uma peça física de 
interesse em um número finito de elementos, que definem sua forma 
espacial e levam consigo propriedades físicas equivalentes, como massa 
e rigidez. Os elementos são interconectados e constituídos por nós, que 
podem transladar e sofrer rotação no espaço dimensional definido. De-
pendendo do número de nós e de graus de liberdade atribuídos a eles, 
têm-se formulações diferentes que variam de acordo com a aplicação, ou 
seja, do perfil da geometria a ser representada. 
 A informação proveniente do conjunto de elementos é conden-
sada em matrizes de massa e rigidez. Assim, através da solução do sis-
tema linear resultante, obtêm-se os autovalores e os autovetores, que são 
as frequências naturais quadráticas e os modos de vibração, respectiva-
mente, da peça em estudo. O ajuste do modelo numérico consiste em 
propor um conjunto de propriedades físicas ótimas, atribuídas aos ele-
mentos do modelo, a fim de representar o sistema físico de forma geo-
métrica e dinâmica. 
 Caso o sistema a ser modelado seja complexo, como o com-
pressor, por exemplo, cada peça é modelada e caracterizada separada-
mente e, posteriormente, unidas para formar um único sistema. As co-
nexões também possuem características e suas representações devem se 
aproximar o máximo possível do problema real para a obtenção de re-
sultados mais precisos dentro da capacidade computacional disponível. 
Esta metodologia de modelagem multicorpos vem sendo bastante apli-
cada em compressores (DOI, 2011; LENZI NETO, 2013; MYRRIA 
NETO, 2015), em motores de máquinas lavadoras (SOUZA, 2014), 
gabinetes de refrigeradores (HENSE, 2015) e motores elétricos em geral 
(WANG; LAI, 1999; CAI; PILLAY; TANG, 2002; MILLITHALER, 
2015).  
 Os ajustes de modelo são baseados em métodos de correlação, 
comumente aplicados através de algoritmos de otimização conforme 
apresentado nos próximos tópicos.
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2.3 Métodos de correlação 
Para avaliar as diferenças entre os resultados numéricos e expe-
rimentais é comum empregar métodos de correlação baseados no con-
fronto de parâmetros modais como frequências naturais, modos pró-
prios, assim como a avaliação direta entre FRFs. A seguir, são descritos 
de forma sucinta alguns métodos de correlação aplicados aos ajustes de 
modelos numéricos deste trabalho. 
 Correlação das frequências naturais 
Para a comparação entre os pares p de frequências naturais nu-
méricas ωp
N e experimentais ωp
E, pode-se adotar quantitativamente uma 
diferença relativa percentual dada pela Eq. 7, que também pode ser ex-
pressa graficamente. 
∆ωn (ωp
N, ωp
E) =
ωp
N−ωp
E 
ωp
E  .                              (7) 
 Outra maneira comum de correlacionar frequências naturais é o 
cálculo de um desvio médio ∆ωn̅̅ ̅̅ ̅̅ , dado pela média simples dos módulos 
dos desvios individuais dos pares de frequências naturais p, conforme 
mostrado na Eq. 8: 
∆ωn̅̅ ̅̅ ̅̅  =
1
Np
∑ |∆ωn (ωp
N, ωp
E)|
Np
p=1  .                        (8) 
 Segundo DOI (2011), é também indicado o cálculo de um des-
vio global entre os pares de frequências naturais, conforme indicado na 
Eq. (9): 
ℓω = √∑
(ωp
N−ωp
E)2
(ωp
E)2
N
p=1   .                                 (9) 
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 Correlação dos modos próprios 
De acordo com a Eq. 10, o grau de correlação entre os modos 
de vibração numéricos e experimentais é dado pelo Coeficiente de Cor-
relação Modal, MAC (ALLEMANG; BROWN, 1982). Quanto mais 
próximo da unidade um par p de autovetores (numérico ψp
N e experi-
mental ψp
E) estiver, mais correlacionadas estão as formas modais; em 
contrapartida, quanto mais próximo de zero, menor é a correlação. Em 
geral, MAC superior a 0,7 é satisfatório; entretanto, em caso de modelos 
complexos, valores superiores a 0,6 são aceitáveis (MILLITHALER, 
2015). 
MAC (ψp
N, ψp
E) =
|{ψN}p
T{ψE}p|
2
{ψN}p
T{ψN}p{ψE}p
T{ψE}p
  .                  (10) 
 Pode-se, também, calcular uma correlação modal média de 
MAC, para um número de Np pares de autovetores, aplicando a Eq. 11: 
MAC̅̅ ̅̅ ̅̅ =
1
Np
∑ MAC (ψp
N, ψp
E)
Np
p=1  .                         (11) 
 Correlação das FRFs 
Geralmente, a inspeção visual é suficiente para avaliar qualita-
tivamente a concordância entre FRFs numéricas e experimentais. No 
entanto, caso seja necessário reduzir as diferenças e quantificá-las, po-
dem-se aplicar algumas técnicas tendo a vantagem de comparar direta-
mente dados experimentais, consequentemente obter resultados mais 
precisos. 
 Minimização de resíduos 
 Os métodos iterativos de ajuste de modelos vêm sendo bastante 
estudados e aplicados em sistemas vibroacústicos. São baseados na mi-
nimização de uma norma calculada a partir de um resíduo ℓ. Este resí-
duo, geralmente, depende de diferenças entre pares p de grandezas nu-
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méricas N e experimentais E que, em geral, está associado às massas 
totais (Eq. 12), às frequências naturais (Eq. 13), aos modos de vibrar 
(Eqs. 14 e 15), ou às FRFs e dos coeficientes de correlação entre elas, 
não abordados neste trabalho (DASCOTTI; STROBBE, 1999;  
FRISWELL, 1989; LARSSON; SAS, 1992; LIN; EWINS, 1990; LINK, 
1998; MOTTHERSHEAD et al., 1996; ZANG et al., 2001). 
ℓm = m
N −mE ,                                     (12) 
{ ℓωp  } =
ωp
N−ωp
E 
ωp
E  ,                                    (13) 
{ ℓψp  } = {ψ}p
N − {ψ}p
E ,                              (14) 
{ℓMACp} = {1 − MACp} .                             (15) 
 Cada uma das relações de resíduos anteriores apresenta vanta-
gens que dependem da acurácia necessária e do sistema a ser ajustado. 
Em geral, é suficiente para o ajuste de um modelo a minimização dos 
resíduos relativos às frequências naturais e modos próprios. Já o resíduo 
entre massas pode ser reduzido diretamente através da pesagem da peça 
física. 
 Consequentemente, o resíduo {ℓ} pode ser definido através da 
diferença entre os dados experimentais {RE} e numéricos {RN({P})}: 
{ℓ} = {RE} − {RN({P})} ,                            (16) 
na qual {RN({P})} é uma função não-linear dos parâmetros P do mode-
lo, que pode ser simplificado por meio de uma expansão da série de 
Taylor, como segue: 
{ℓ} = {∆R} − [S]{∆P} ,                              (17) 
sendo {∆R} = {RE} − {RN({P0})} a diferença entre as respostas experi-
mentais e numéricas, [S] a matriz de sensibilidade e {∆P} = {Pa} − {P0} 
a modificação dos parâmetros. 
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Baseando-se nos conceitos apresentados anteriormente, os resí-
duos a serem minimizados no processo de ajuste de modelos podem ser 
escritos em função dos parâmetros modais, ou por índices que represen-
tam as diferenças entre modos experimentais e numéricos, forma e am-
plitude das FRFs. 
 Vários métodos iterativos são encontrados na literatura, os quais 
visam a minimização desses resíduos. Dentre eles, destacam-se a mini-
mização da variância entre os resultados numéricos e experimentais, o 
Método dos Mínimos Quadrados (MMQ), os Algoritmos Genéticos e as 
Redes Neurais. Neste trabalho, foi usado o algoritmo genético, descrito 
a seguir. 
2.4 Algoritmo genético aplicado ao ajuste de modelos 
Algoritmos baseados na teoria da evolução genética dos seres 
vivos vêm sendo bastante aplicados na área da engenharia pelo fato de 
representar bem os vários tipos de parâmetros de entrada, ser multiobje-
tivo e já estar disponível em softwares comerciais. 
No processo de otimização das propriedades físicas dos mode-
los numéricos do presente trabalho, foi empregado um algoritmo genéti-
co multiobjetivo (Multi-objective Genetic Algorithm, MOGA), imple-
mentado no software comercial Ansys®. Seu funcionamento pode ser 
entendido através da observação do diagrama de fluxo da Figura 7. 
O primeiro passo consiste em definir o número total de indiví-
duos da população inicial, que será gerada aleatoriamente para o início 
da análise. A população inicial do parâmetro de entrada é testada e, a 
partir dos resultados, dá-se início ao processo iterativo. Nesta etapa, há 
combinações e mutações entre os candidatos selecionados e resultados 
mais próximos do objetivo são atingidos a cada iteração.  
A minimização dos resíduos entre os resultados numéricos e os 
parâmetros experimentais de referência ocorre a cada iteração até atingir 
a convergência. O critério de parada é definido pelo percentual máximo 
admissível de Pareto, ou seja, representa uma relação percentual do 
número de variáveis que alcançam certo critério de qualidade (erro rela
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tivo entre as frequências naturais, por exemplo) em cada iteração. Adi-
cionalmente, é definido um percentual de convergência que procura a 
estabilidade da população, com base na média e desvio padrão dos pa-
râmetros de saída. Nas análises destacadas neste trabalho, foram adota-
das propriedades de material como parâmetros de entrada e frequências 
naturais como parâmetros de saída. 
 
Figura 7 – Fluxo de trabalho do MOGA. 
 A Figura 8 mostra um exemplo de como é monitorado o parâ-
metro de saída (em cor vermelha) com relação à meta (em cor azul e 
linha tracejada). Neste caso, a meta é uma das frequências naturais expe-
rimentais, enquanto as propriedades físicas do material da peça modela-
da são testadas a cada avaliação. Percebe-se que após onze iterações há 
a estabilização do desvio da grandeza de controle. 
Pelo MOGA, associado ao Ansys®, também é possível verificar 
o nível de influência de cada parâmetro de entrada sobre o de saída, 
fornecendo maior sensibilidade ao usuário no processo de ajuste. 
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Figura 8 – Processo de minimização de resíduos entre frequências naturais 
numéricas e experimentais. 
  Na sequência, tem-se a apresentação das leis de tensão-
deformação dos materiais que constituem os componentes do compres-
sor, cujas propriedades físicas são parâmetros de entrada do MOGA. 
2.5 Leis de Tensão-deformação linear 
Em geral, um corpo sólido pode apresentar seis componentes 
possíveis de tensão σ e de deformação ε. A relação linear mais simples 
entre estas componentes é da forma {σ} = [C]{ε}, sendo [C] uma matriz 
de elasticidade, {σ} o tensor das tensões e {ε} o tensor das deformações. 
Assim, a lei de Hooke para materiais anisotrópicos pode ser representa-
da pela Eq. 18, que apresenta 21 constantes elásticas independentes, Cij 
(POPOV, 1978). 
{
 
 
 
 
σ11
σ22
σ33
σ23
σ31
σ12}
 
 
 
 
= [
C11 ⋯ C16
⋮ ⋱ ⋮
C61 ⋯ C66
]
{
 
 
 
 
ε11
ε22
ε33
ε23
ε31
ε12}
 
 
 
 
                      (18) 
Em muitos problemas práticos os materiais possuem planos de 
simetria ao longo de três direções ortogonais, que lhes conferem   pro-
priedades ortotrópicas. Assim, a Eq. 18 pode ser simplificada e o inver-
so da matriz de elasticidade [C] é dado pela matriz de conformidade [D], 
representada pela Eq. 19:
51 
 
 
 
2.5 Leis de Tensão-deformação linear 
[D] =
[
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  ,            (19)  
na qual Eii é o módulo de Young nas direções principais do material; Gij 
é o módulo de cisalhamento; νij é a razão de Poisson, que obedece as 
relações da Eq. (20): 
νij = νji
Eii
Ejj
 .                                      (20) 
Para os materiais isotrópicos as propriedades não variam com as 
direções ortogonais e são representadas simplesmente por E, ν e G e a 
matriz [D] pode ser simplificada. 
Além do campo de propriedades isotrópicas, o software comer-
cial Ansys® também possui uma interface de entrada para parâmetros 
ortotrópicos dos materiais, tornando sua aplicação bastante vasta: o 
bloco, por exemplo, pode ser considerado isotrópico; já um material 
compósito ou uma estrutura laminada de um estator que normalmente 
apresentam características ortotrópicas, podem ser representados como 
tal. Para cada material, podem ser ajustadas nove propriedades para um 
material linear elástico ortotrópico. Dentre elas, destacam-se os módulos 
de elasticidade Ex, Ey e Ez, as razões de Poisson νxy, νyz e νzx e os módu-
los de cisalhamento Gxy, Gyz e Gzx. Os eixos x, y e z do sistema de coor-
denadas cartesiano correspondem aos índices 1, 2 e 3 das Eq. 18 e 19, 
respectivamente. No caso dos materiais isotrópicos o conjunto de pro-
priedades se restringe a E, G e ν. 
A cada iteração do processo automatizado de ajuste de modelo, 
algumas restrições sobre as constantes elásticas do material ortotrópico 
devem ser atendidas. A primeira condição afirma que as constantes elás-
ticas são positivas, conforme indicado pela Eq. 21. A segunda considera  
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que o determinante da matriz [D] também deve ser positivo, segundo a 
Eq. 22. Finalmente os requisitos anteriores levam às relações da Eq. 23. 
E11, E22, E33, G12, G23, G31 > 0 ,                        (21) 
 1-ν12ν21 − ν31ν13 − ν23ν32 − 2ν21ν32ν13 > 0 ,           (22) 
ν21 < √
E22
E11
 ; ν32 < √
E33
E22
 ; ν13 < √
E11
E33
 .                   (23) 
 O próximo item descreve a aplicação dos conceitos apresenta-
dos anteriormente para a calibração do modelo do bloco. 
2.6 Ajuste de modelo do bloco 
Um passo importante na elaboração de um modelo numérico 
preciso é a verificação da sua representatividade geométrica através da 
comparação entre a geometria de referência real e a reproduzida em 
elementos finitos, a qual pode perder a consistência física. Falhas na 
reprodução das peças físicas interferem no ajuste de modelos e tendem a 
ser compensadas através de propriedades físicas equivalentes que satis-
fazem os critérios do ajuste, mas não correspondem à realidade. 
Nesse contexto, Doi (2011) recomenda a utilização das etapas 
indicadas na Figura 9 para a realização de um ajuste de modelo: inicial-
mente, o escaneamento da geometria a fim de reduzir os erros de repre-
sentação; posteriormente, o modelo é ajustado em relação às informa-
ções experimentais; após a correlação, tem-se um modelo melhorado. 
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Figura 9 – Diagrama de fluxo para a convergência de geometrias numérica e 
experimental (DOI, 2011). 
2.6.1 Verificação de irregularidades dimensionais 
Um escaneamento da peça física de referência foi realizado a 
fim de mapear e quantificar as variações em relação à geometria nomi-
nal, devido ao processo de fabricação, conforme indicadas na Figura 10. 
O tom de cor tendendo ao vermelho indica que a região escane-
ada da peça física está acima da superfície nominal, enquanto o tom de 
cor tendendo ao azul indica que a mesma está abaixo. Os locais que não 
foram escaneados com boa precisão estão representados em cinza claro, 
neste caso apenas no interior dos furos da peça. 
Observando de forma global, as regiões de superfícies planas da 
peça apresentam pequenas diferenças, entre -0,33 e +0,54 mm. Entretan-
to, as maiores diferenças encontram-se nas arestas da peça, conforme 
indicado pelas setas nas Figuras 10a a 10d. Os fatores que influenciam 
significativamente no processo de ajuste do modelo são as diferenças da 
ordem de -2 e +1 mm, localizados nas regiões frontal (Figuras 10a e 
10c) e traseira (Figuras 10a e 10b) do bloco. 
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a)                                               b) 
 
 
 
 
                          c)                                                   d) 
Figura 10 – Diferenças entre a geometria real e a nominal do bloco: vistas 
isométricas de a) a d) e escala à direita.  
Os cinco primeiros modos de vibração são os mais influencia-
dos, sendo que a falta de material na região frontal do bloco nominal 
pode ser compensada estabelecendo-se uma rigidez mais elevada e o 
excesso de material na região traseira pode ser compensada por uma 
rigidez menor no modelo. O quarto modo foi o mais influenciado com 
um desvio máximo de 300 Hz. 
Na ausência da geometria escaneada diretamente em CAD (que 
seria a mais indicada para o ajuste de modelo), a geometria nominal 
existente foi corrigida localmente nas localidades indicadas na Figura 10 
com o auxílio do software SpaceClaim®. Mesmo assim, várias discor-
dâncias dimensionais permaneceram. 
2.6.2 Aplicação do Método dos Elementos Finitos 
O bloco foi modelado por meio do MEF usando o software co-
mercial Ansys®. Primeiramente, a densidade do bloco foi corrigida em 
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função do volume da geometria nominal e da massa real. Posteriormen-
te, criou-se a malha com elemento tetraédrico quadrático (Figura 11), 
visando-se manter a representatividade da geometria nominal corrigida. 
Para tanto, aplicou-se um maior refinamento em locais com curvaturas e 
irregularidades. 
 
Figura 11 – Malha do bloco do compressor com correção de geometria. 
Para a minimização das diferenças relativas entre as 16 primei-
ras frequências naturais numéricas e experimentais, aplicou-se o método 
MOGA. A população inicial foi de 100 conjuntos de propriedades, o 
número de amostras por iteração foi de 50, o número máximo de itera-
ções foi definido em 20 e os desvios aceitáveis de frequência foram de 
±2%. Assim, 371 avaliações foram suficientes para satisfazer pelo me-
nos 70% dos critérios estabelecidos. As propriedades otimizadas (módu-
lo de elasticidade e coeficiente de Poisson) são mostradas na Tabela 1. 
Tabela 1 – Conjunto de propriedades do modelo com correção de geome-
tria, para a faixa de 0 a 10 kHz (E é o módulo de elasticidade; G é o módulo 
de cisalhamento; ρ é a densidade; ν é o coeficiente de Poisson e  
ηeq é o fator de amortecimento estrutural equivalente). 
E (GPa) G (GPa) 𝛒 (kg/m3) 𝛎 𝛈𝐞𝐪 N. Elementos N. Nós 
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Entretanto, o oitavo e o nono modos de vibração tiveram a or-
dem invertida em relação aos resultados experimentais. Para contornar 
esta limitação, existem técnicas de ajuste de modelo que levam em con-
sideração a divisão da peça em regiões para atualização de propriedades 
em nível local, tendo como resultado representações mais fiéis do que 
ocorre fisicamente (DOI, 2011; MILLITHALER, 2015). Considerando 
que as propriedades são heterogêneas ao longo do volume devido ao 
processo de manufatura, o bloco foi dividido em 3 regiões: traseira, 
central e frontal, conforme mostrado na Figura 12: 
 
Figura 12 – Malha do bloco dividido com correção de geometria. 
As frequências naturais mostraram-se mais sensíveis para o 
módulo de elasticidade e menos sensíveis para o coeficiente de Poisson.  
Dessa forma, o ajuste de propriedades do bloco particionado foi direcio-
nado ao módulo de elasticidade para cada região da peça. Com a mesma 
configuração do método MOGA especificada anteriormente, obteve-se 
um novo conjunto de propriedades em 571 iterações, as quais são típicas 
de ferros fundidos (GUESSER, MELLERAS, et al., 2011) e estão con-
tidas na Tabela 2. 
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Tabela 2 – Conjunto de propriedades do modelo do bloco particionado, com 
correção de geometria (para a faixa de 0 a 10 kHz). 
Propriedade / Região Traseira Centro Frontal 
E (GPa)    
G (GPa)    
𝛒 (kg/m3)  
𝛎  
𝛈𝐞𝐪  
N. Elementos  
N. Nós  
 
 As variações de módulo de elasticidade na traseira, no corpo e 
na região frontal do bloco eram esperadas. Isto porque ainda restam 
imperfeições de geometria e possíveis concentrações de tensões ao lon-
go da peça, devido ao processo de resfriamento, por exemplo. O resulta-
do mostra que a parte frontal da peça real necessita ser enrijecida e a 
traseira ter reduzida a rigidez. 
A Tabela 3 destaca as diferenças relativas entre as frequências 
naturais numéricas e experimentais para três configurações do modelo 
do bloco: inicial, inteiriço e particionado. O desvio global entre as fre-
quências naturais do modelo inicial é de 11,2%, o desvio médio é de 
1,9%, com desvio máximo de 9,1% e mínimo de 0,3%. No caso do blo-
co inteiriço com correção de geometria, o desvio global foi reduzido a 
6,2%, o desvio médio reduzido a 1,4%, o desvio máximo passou a ser 
3,0% e o mínimo -0,2%. Com o bloco particionado, todas as formas 
modais numéricas passaram a ter a mesma ordem do sequenciamento 
empírico. Além disso, têm-se os desvios médio e global reduzidos a 1,2 
e 5,4%, respectivamente. O desvio máximo é de 2,4% e mínimo 0,0%. 
Não houve alteração significativa para o MAC médio entre os modelos 
do bloco inteiriço e particionado, permanecendo em 68,1% (a correlação 
completa está no APÊNDICE C). Na configuração partida o MAC má-
ximo é de 90,8% e o mínimo 32,5%. 
58 
 
Capítulo 2. Bloco 
2241.Introdução  
Os fatores de amortecimento η para cada modo de vibração fo-
ram calibradas diretamente no modelo numérico e estão condizentes 
com os resultados obtidos experimentalmente. Entretanto, estes valores 
são úteis para testes somente no domínio da frequência em análises 
harmônicas pelo método da superposição modal. Um fator de amorteci-
mento equivalente ηeq (associado ao material) possui o valor aproxima-
do de 0,0009 (para o bloco inteiriço) e pode ser utilizado em análises 
tanto no domínio do tempo como na frequência. Para o bloco particio-
nado, o amortecimento estrutural equivalente é de 0,0006. 
Tabela 3 – Comparação entre os resultados numéricos e experimentais para 
os três modelos do bloco: inicial, inteiriço com correção de geometria e 
particionado com correção de geometria. 
 Inicial Inteiriço Particionado  
Ordem 𝛚 
𝐄
 
(Hz) 
𝛚 
𝐍
 
(Hz) 
∆𝛚𝐧 
(%) 
𝛚 
𝐍
 
(Hz) 
∆𝛚𝐧 
(%) 
𝛚 
𝐍
 
(Hz) 
∆𝛚𝐧 
(%) 
MAC 
(%) 
𝛈 
1   -1,3  -1,3  -1,6 90,8  
2   -0,8  1,9  2,1 78,2  
3   -3,6  -2,1  -0,9 73,0  
4   9,1  1,4  -0,1 60,8  
5   1,1  2,3  2,4 75,7  
6   -0,4  -0,8  -0,7 69,9  
7   -1,4  -1,3  -0,9 77,4  
8   -2,1  -0,9  -1,0 51,0  
9   -0,4  -1,7  -1,3 32,5  
10   -2,1  -1,0  0,0 74,1  
11   -0,8  -0,6  -0,4 79,4  
12   1,3  -0,2  -1,5 57,1  
13   1,4  0,9  1,0 66,1  
14   3,0  3,0  2,0 76,7  
15   0,3  0,7  0,6 47,3  
16   1,7  2,1  2,1 79,7  
Média:   1,9 
 
1,4 
 
1,2 68,1  
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𝓵𝛚 (%):   11,2  6,2  5,4   
𝛈𝐞𝐪  0,0000 0,0009 0,0006 
Analisando a superposição de FRFs foi possível verificar a va-
riabilidade das peças pela análise de seis amostras distintas e avaliou-se 
a representatividade dos modelos, segundo as Figuras 13, 14 e 15. Per-
cebe-se que há incertezas oriundas da variabilidade de geometria e im-
perfeições provenientes do processo de fabricação, que são mais rele-
vantes para o quarto modo de vibração. 
 
Figura 13 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e medição de resposta no mesmo ponto (direção z).  
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Figura 14 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e obtenção de resposta no ponto B2 (direção x). 
 
Figura 15 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e obtenção de resposta no ponto B3 (direção y). 
Os ajustes do bloco inteiriço (em cor preta, linha tracejada) e 
particionado (em cor preta, linha contínua) são muito semelhantes e 
satisfatórios quando observados os pontos B1, B2 e B3, para o caso de 
excitação do sistema no ponto B1. 
As Figuras 16a, 16b e 16c indicam os três primeiros modos de 
vibração. Na parte superior de cada item, tem-se os resultados experi-
mentais e na parte inferior os numéricos, para o modelo do bloco parti-
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cionado. Todas as formas modais podem ser visualizadas no APÊNDI-
CE B. 
            
              ω 
E: 1531,0 Hz                  ω 
E: 2012,6 Hz                 ω 
E: 2464,9 Hz 
            
             ω 
N: 1506,8 Hz                  ω 
N: 2055,1 Hz                  ω 
N: 2442,0 Hz 
                         a)                                       b)                                       c) 
Figura 16 – Representação dos três primeiros modos de vibração do bloco: 
experimentais acima e numéricos abaixo. 
2.6.3 Considerações de validação 
 O modelo foi considerado validado obedecendo aos seguintes 
critérios: 
a) as diferenças relativas entre as frequências naturais experimen-
tais e numéricas não devem ser superiores a ±7%; 
b) os valores de MAC calculados na comparação entre modos ex-
perimentais e numéricos devem ser maiores que 60%; 
c) a diferença entre a massa total medida e a do modelo numérico 
deve ser inferior a 1%. 
O cumprimento desses critérios depende da complexidade da 
estrutura analisada, sendo muitas vezes impraticável. No caso do ajuste 
de modelo do estator (próximo tópico) foram obedecidos os mesmos 
critérios. 
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Vale ressaltar que na prática são feitas algumas simplificações 
para a validação dos componentes, as quais são destacadas a seguir: 
a) o efeito de variação de espessura e demais imperfeições prove-
nientes do processo de fabricação não foram totalmente corrigi-
das; 
b) não foi considerado o efeito dinâmico das tensões residuais no 
modelo; 
c) a massa dos transdutores não interfere significativamente na ob-
tenção dos dados experimentais; 
d) o ajuste de modelo foi feito à temperatura ambiente (entre 20 e 
30 ºC). 
A princípio, costuma-se analisar componentes individuais para 
o posterior estudo e validação do conjunto de componentes. Desta for-
ma, o ponto de partida deste trabalho é a validação do bloco e do estator 
a fim de verificar o posterior comportamento dinâmico do conjunto nos 
capítulos subsequentes.
  
 
 
 
3 ESTATOR 
 Este capítulo é dedicado à caracterização do estator, mostrado 
na Figura 17.  
       
Figura 17 – Estator e bobina. 
A peça em estudo possui 92 lâminas empilhadas. Cada uma 
apresenta 0,5 mm de espessura, 24 dentes e é fabricada de liga de Ferro-
Silício, também conhecida comercialmente como E230C4. Com as lâ-
minas empilhadas, na região dos dentes é alojado o enrolamento de fios 
de cobre, isolados eletricamente e com diâmetro de 0,5 mm. O mesmo 
forma as bobinas principal e de partida. 
Esse pacote de lâminas, separadas por superfícies oxidadas, é 
comprimido ao ser fixado ao bloco do compressor por 4 parafusos M5, 
com um torque de aperto padronizado de 100 kgf.cm. O torquímetro 
utilizado neste trabalho é da marca AOK®, cujas informações técnicas 
podem ser vistas em TorkFort (2015) e no APÊNDICE D. 
As regiões de contato entre as lâminas proporcionam desconti-
nuidades que geram não linearidades, dissipação e perdas de transmis-
são de energia vibratória entre as lâminas. 
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É importante ter um modelo adequado do estator caso o objeti-
vo seja avaliar os demais componentes conectados. Assim, este tópico 
destina-se à caracterização desta peça, servindo de base para o estudo 
dinâmico do conjunto interno (kit) do compressor. 
O modelo do estator estudado por Gomes (2014) é bastante se-
melhante ao destacado na Figura 17, possuindo apenas uma pequena 
alteração geométrica. O mesmo desenvolveu um modelo de estator com 
a definição de propriedades de massa, módulo de elasticidade e coefici-
ente de Poisson para três faixas de frequências distintas, entre 0 e 5 kHz, 
nas quais se concentram todos os modos identificados experimentalmen-
te. Tanto o enrolamento como os parafusos, que servem para impor o 
aperto sobre as lâminas, foram representados por elementos lineares, de 
forma simplificada. Por fim, Gomes (2014) enfatiza que o enrolamento 
deste componente possui um efeito predominantemente de massa e de 
amortecimento, em comparação com o de rigidez, sobre o conjunto de 
lâminas. 
Para outros modelos de estator, Girgis e Verma (1978) e  Verma 
e Balam (1998) também verificaram a influência do amortecimento do 
enrolamento sobre a estrutura laminada e enfatizam que o efeito é mais 
dependente da forma modal do que da frequência. 
Estudos sobre motores elétricos de indução efetuados por Wang 
e Lai, 1999, Cai, Pillay e Tang (2002), Nau (2007), Franck, Giet e 
Hameyer (2010), Dupont, Bouvet e Humbert (2012) revelam que caso o 
enrolamento possua efeito predominantemente de massa sobre os modos 
de vibração rastreados, pode-se obter boa aproximação através da 
representação do mesmo como uma massa adicional uniformemente 
distribuída sobre todo o estator ou nos seus dentes.  
A partir do modelo proposto por Gomes (2014), Myrria Neto 
(2015) propôs uma modificação no modelo numérico do estator, com a 
consideração do efeito de massa dos enrolamentos sobre o conjunto de 
lâminas, sem a representação dos parafusos e de seu aperto. Assim, uma 
massa equivalente dos enrolamentos foi distribuída uniformemente na 
região das lâminas, aumentando sua densidade original. Porém, o mode-
lo proposto por Myrria Neto (2015) foi limitado para a faixa de frequên-
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cia de 3 a 5 kHz. Com base na correlação direta entre FRFs numéricas e 
experimentais, e resultados analíticos de referência, considera-se que o 
modelo é válido para os modos de vibração radiais que estão presentes 
na faixa de frequência em destaque. 
Neste contexto, uma das maiores dificuldades na modelagem e 
estudo do kit é a correta representação do estator em toda a faixa de 
frequência de interesse (entre 0 e 10 kHz) com um único conjunto de 
propriedades equivalentes. Essa abordagem traria resultados mais con-
sistentes e facilitaria a análise deste componente tanto no domínio da 
frequência como no domínio do tempo. Ainda, tornaria a condição de 
contorno das peças conectadas a ele mais representativa, auxiliando nas 
alterações de projeto. 
Com o intuito melhorar a representatividade, nesta dissertação 
foi proposto um novo modelo numérico pelo MEF, a partir da correla-
ção com os resultados dos testes experimentais. 
3.1 Análise modal experimental 
Gomes (2014) também realizou um estudo específico sobre 
efeitos de montagem e operação, resumido na Figura 18: 
 
Figura 18 – Diagrama esquemático do estudo efetuado por Gomes (2014). 
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Esta análise feita com FRFs experimentais proporcionou algu-
mas conclusões importantes que serão levadas em consideração nos 
experimentos aqui realizados: 
 os modos de vibração rastreados do estator foram clas-
sificados em três tipos: transversal, cisalhamento e ra-
dial; 
 o enrolamento possui efeito de massa, rigidez e amor-
tecimento sobre as formas modais; 
 o comportamento dinâmico é pouco influenciado pela 
temperatura. As análises e ajustes foram realizados à 
temperatura ambiente (entre 20 e 30 ºC); 
 a variação do torque de aperto apresenta influência so-
bre o amortecimento e as frequências naturais. Portan-
to, deve-se aplicar o aperto nominal de produção de 
100 kgf.cm; 
 a quantidade de óleo possui efeito de adição de massa, 
aumento de amortecimento e redução de rigidez para 
os modos transversais e apresenta baixa influência so-
bre os modos radiais e de cisalhamento. Nas análises 
modais do presente trabalho, considerou-se a presença 
de óleo apenas nas juntas dos componentes; 
 há efeito de não linearidades que são dependentes da 
amplitude de excitação, especificadas com uma rigidez 
cúbica para os modos transversais e de cisalhamento. 
Já os modos radiais têm rigidez linear. 
Nos próximos tópicos são apresentados os procedimentos de 
medição e os resultados da análise modal experimental. 
3.1.1 Procedimentos de medição 
Para a realização da análise modal experimental a peça física foi 
discretizada em 50 pontos distribuídos radialmente para a medição das 
respostas dinâmicas. Foram adotadas duas referências do tipo força, uma 
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na direção radial e outra na transversal, conforme mostrado na Figu-
ra 19. Os pontos E1 e E2 foram escolhidos para a comparação direta 
entre FRFs experimentais e numéricas. 
 
Figura 19 – Vista isométrica da malha experimental e sistema de coordena-
das de referência. 
A adoção de referências em direções distintas é importante para 
a detecção de modos de vibração (transversais, de cisalhamento ou radi-
ais) que, possivelmente, estejam mascarados para uma determinada 
configuração de excitação. Além dos arranjos, as Figuras 20a e 20b 
evidenciam os equipamentos básicos utilizados nos ensaios, a destacar o 
shaker, a célula de carga, a peça com suporte e os acelerômetros. A 
aquisição e o tratamento do sinal foram efetuados com o hardware LMS 
Scadas®, um computador e um amplificador de potência. Para mais 
informações do aparato, deve-se consultar o APÊNDICE D. 
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a)  
b)  
Figura 20 – Configurações experimentais das análises modais: a) excitação 
na direção radial; b) excitação na direção transversal, próxima ao parafuso 
(região mais rígida). 
O espectro do sinal de excitação aplicado à peça é mostrado na 
Figura 21. Adotou-se o tipo ruído branco pela observação de melhores 
coerências entre excitação e resposta, e por fornecer bons resultados na 
literatura investigada (WANG; LAI, 1999; CAI; PILLAY; TANG, 
2002; NESSLER; DEEL, 2003). O mesmo foi gerado apenas para fre-
quências superiores a 70 Hz, evitando-se a possível interferência de 
formas modais do acoplamento estrutural que ocorrem em frequências 
inferiores, ou seja, oriundos da conexão entre o shaker, o stinger e a 
peça. Para manter a estabilidade e um baixo nível de ruído e distorção, a 
força aplicada foi mantida em níveis intermediários (VERMA; GIRGIS, 
1981), segundo a Figura 21. 
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Figura 21 – Sinais de excitação típicos medidos pela célula de carga para 
cada direção de excitação. 
A aquisição dos sinais de força e de aceleração ocorreu na faixa 
de frequência entre 0 e 10 kHz, com resolução de 0,625 Hz, totalizando 
60 FRFs por média. Não foram coletadas informações de resposta pelo 
uso de acelerômetros triaxiais diretamente da superfície plana da lâmina 
para evitar erros de medição causados por possíveis desprendimentos, 
tendo em vista que não existe cola de fixação entre as lâminas. Estas 
estão fortemente ligadas pelo aperto dos parafusos e pela rigidez de 
fixação do enrolamento, porém podem apresentar pequenos desloca-
mentos relativos, principalmente em altas frequências. 
Ainda, há dificuldades experimentais associadas à falta de exci-
tação realimentada do shaker em relação aos sinais de resposta, a fim de 
minimizar os efeitos das não-linearidades e da massa dos acelerômetros 
na obtenção dos parâmetros modais (NESSLER; DEEL, 2003). 
Com o intuito de melhorar a definição das formas modais ras-
treadas anteriormente, principalmente entre 400 e 900 Hz, foi realizada 
uma análise modal simplificada com um vibrômetro a laser PSV-500 
(fabricante Polytec®, para mais detalhes veja o APÊNDICE D), conside-
rando apenas três planos ortogonais da peça. 
O vibrômetro a laser possui o princípio de funcionamento que 
favorece a obtenção de medições precisas e localizadas. A partir de um 
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raio laser incidente em uma superfície de interesse, é possível quantifi-
car a velocidade pontual de vibração na direção de incidência. A região 
do ponto especificado ocupa uma área pequena, sendo vantajosa a var-
redura de superfícies de peças com tamanho e massa reduzidos e pro-
porciona a possibilidade de criação e medição de malhas mais refinadas 
que facilitam a identificação modal, superando as limitações do empre-
go de acelerômetros (massa e área ocupada).  
Em contrapartida, as medições são realizadas em apenas uma 
direção (1D). A ausência de informação pontual nos outros dois eixos 
ortogonais pode dificultar a análise no caso do estudo de peças nas quais 
a quantificação de vibração é importante a nível tridimensional (3D), 
não plano. Assim, as análises realizadas com o estator foram feitas cui-
dadosamente e complementam o estudo modal com acelerômetros tria-
xiais. 
Conforme mostrado na Figura 22, a configuração do experi-
mento é semelhante à da análise modal anterior, com exceção da quanti-
ficação e tratamento dos sinais de força e de resposta, que são processa-
dos pelo vibrômetro PSV-500. 
 
Figura 22 – Aparato experimental utilizado na análise modal unidirecional. 
Dois exemplos da malha experimental, com 221 pontos, criada 
no software da Polytec® são mostrados nas Figuras 23a 23b. Na Figura 
23a, tem-se a malha definida sobre o pacote de lâminas e, na Figura 23b, 
tem-se a adição de 89 pontos a serem medidos no enrolamento, cuja 
instrumentação com acelerômetros é inviável. Ambas as malhas são 
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bastante refinadas proporcionando boas definições das formas modais 
no plano de referência.  
a)         b)  
Figura 23 – Malha experimental utilizada na análise modal unidirecional. 
Acredita-se que as propriedades radiais do estator são próximas 
à de uma lâmina no mesmo plano. Assim, com o intuito de reduzir o 
número de variáveis no processo de ajuste de modelo do estator, sete 
lâminas foram caracterizadas a fim de avaliar a viabilidade de fixar o 
módulo de elasticidade nas duas direções do plano radial e o respectivo 
coeficiente de Poisson.  Para tanto, as lâminas foram penduradas no 
suporte da Figura 24 e, com o mesmo martelo utilizado no ensaio do 
bloco, foram impactadas no mesmo ponto de medição da resposta. Atra-
vés das acelerâncias pontuais obtidas pela fixação de um acelerômetro 
uniaxial (APÊNDICE D), pode-se analisar a variabilidade de fabricação 
entre as lâminas e ajustar o modelo numérico para estimar suas proprie-
dades equivalentes. Cada FRF atribuída a uma lâmina é resultado de 
uma média de cinco impactos com o martelo. 
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Figura 24 – Configuração experimental para a obtenção da acelerância 
pontual da lâmina. 
3.1.2 Análise dos resultados 
As funções de resposta em frequência e respectivas coerências, 
para as duas referências adotadas sobre o estator, foram satisfatórias. Os 
somatórios das FRFs são mostrados na Figura 25. 
 
Figura 25 – Somatórios das acelerâncias para as duas referências de excita-
ção sobre o estator. 
De acordo com a Figura 26, as quedas de coerência aparecem 
principalmente nos “vales” das FRFs, conforme esperado. Em poucos 
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pontos as FRFs medidas apresentaram falta de clareza. Sabendo-se que 
o processo de medição foi realizado de forma adequada, considera-se 
que há efeitos de não-linearidade (WORDEN; TOMLINSON, 2000), 
principalmente em intervalos específicos de frequência (entre 3 e 5 kHz 
e acima de 6 kHz). O atrito do enrolamento e das lâminas também con-
tribui para o aparecimento de ruído nas medições, principalmente em 
altas frequências (acima de 6 kHz). 
 
Figura 26 – Análise das FRFs obtidas experimentalmente. 
 Houve bastante dificuldade na identificação de polos para am-
bas as direções de excitação adotadas (Figura 27a). Segundo Nessler e 
Deel (2003), para uma estrutura na qual os parâmetros modais são uma 
função da amplitude de resposta, ou seja, com certo grau de não-
linearidade, recomenda-se controlar o nível de resposta em circuito fe-
chado durante um ensaio para assegurar um conjunto de dados consis-
tente, principalmente se o teste é feito em várias etapas. Por exemplo, 
entre uma medição e outra, quando a posição dos acelerômetros é modi-
ficada, o nível de excitação é redefinido antes de cada execução de teste, 
garantindo que os dados adquiridos são consistentes com os previamente 
adquiridos. 
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De acordo com Nessler e Deel (2003), deslocamentos em fre-
quência da ordem de 0,2% são suficientes para gerar inconsistências no 
cálculo e identificação de polos. Uma ilustração deste efeito está em 
destaque na Figura 27b. 
Os testes aqui realizados foram feitos de forma tradicional, sem 
o controle dos níveis de resposta. Apesar da adoção de um número ele-
vado de FRFs para a obtenção de valores médios em cada ponto medido, 
os resultados obtidos sofreram interferência dos efeitos do elevado 
amortecimento, das condições de contorno e de não-linearidades presen-
tes no sistema, na forma de pequenos desvios das frequências naturais. 
Mesmo assim, o conjunto de acelerâncias resultante foi satisfatório para 
o ajuste do modelo numérico equivalente. 
 
a) 
 
b) 
Figura 27 – Somatório das acelerâncias para a referência transversal, sub-
metido ao Método PolyMax do software LMS Test.Lab®, em a). Desloca-
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mentos em frequência durante a estabilização de polos devido aos desvios 
entre as FRFs experimentais, em b). 
 Segundo a Figura 28, o número de formas modais identificadas 
com o auxílio de acelerômetros triaxiais é bastante reduzido, devido às 
limitações experimentais destacadas anteriormente. Os modos de vibra-
ção sem deformação aparente nas Figuras 28a e 28b, são oriundos do 
enrolamento, nas frequências de 493,4 e 552,4 Hz. Na Figura 28c, tem-
se a primeira forma modal do pacote de lâminas identificada em 1084,0 
Hz, denominada como transversal. Em 1477,3 Hz (Figura 28d), tem-se 
um modo de vibração de cisalhamento no plano das lâminas. Por fim, 
aparecem três formas modais radiais nas frequências de 3621,4, 3848,4 
e 5129,3 Hz, indicadas nas Figuras 28e a 28g. 
          
                     a) ω 
E: 493,4 Hz                     b) ω 
E: 552,4 Hz 
 
   c) ω 
E: 1084,0 Hz              d) ω 
E: 1477,3 Hz            e) ω 
E: 3621,4 Hz 
       
                      f) ω 
E: 3848,4 Hz                   g) ω 
E: 5129,3 Hz 
Figura 28 – Modos de vibração transversais, radiais e de cisalhamento iden-
tificados na análise modal experimental do estator com enrolamento (res-
postas medidas com acelerômetros triaxiais). 
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 Estas formas modais também foram identificadas experimen-
talmente por Gomes (2014) em frequências menores, devido às diferen-
ças entre os modelos de estator, com exceção dos resultados abaixo de 
1000 Hz. Formas modais transversais mal definidas foram encontradas 
em frequências inferiores a 1000 Hz, mas não se pode afirmar que são 
oriundas do conjunto de lâminas. Para esclarecer esta diferença de resul-
tados e identificar formas modais que passaram despercebidas pelo teste 
tradicional com acelerômetros, foi realizada uma análise modal com alta 
resolução nos planos superior (x-y), frontal (y-z) e lateral esquerdo (x-
z), com o auxílio do vibrômetro a laser. 
Primeiramente, fez-se um ensaio do estator sem enrolamento 
para a configuração de excitação e medição de resposta no mesmo pla-
no. Os somatórios das mobilidades nas direções transversal e radial são 
mostrados na Figura 29:  
 
Figura 29 – Somatório das mobilidades para excitação e medição de respos-
ta nas direções transversal e radial, na ausência de enrolamento. 
Na direção transversal (FRF na cor cinza), que corresponde à 
vista superior, fica evidente a presença de vários relevos que são poten-
cialmente modos de vibração bastante amortecidos do estator. Em fre-
quências abaixo de 1000 Hz, os pequenos picos não evidenciaram for-
mas modais bem definidas da estrutura, sendo que as pequenas defor-
mações visualizadas são semelhantes a um polo próximo (1184,0 Hz), 
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pertinentes às condições de assimetria ou forma construtiva da peça 
(VERMA; GIRGIS, 1981). Vale destacar que as lâminas são empilhadas 
e agrupadas apenas pelo aperto dos parafusos o que pode interferir nos 
resultados e na identificação das formas modais, caso alguma região da 
lâmina externa fique solta. Para tentar minimizar este efeito, a excitação 
transversal foi efetuada sobre o parafuso.  
Sete modos de vibração transversais puderam ser visualizados 
com clareza no intervalo de 1100 a 3600 Hz, indicados nas Figuras 30a 
a 30g. O primeiro, em 1166,0 Hz, corresponde ao identificado anterior-
mente no teste tradicional, em 1084,0 Hz. O restante, destacado nas 
Figuras 30b a 30g, apresenta deformações bastante semelhantes entre si. 
As formas modais transversais selecionadas consideram a deformação 
da região de alta rigidez em torno do parafuso, aumentando a confiabili-
dade dos resultados. 
Verificando a FRF na cor preta da Figura 29, que representa o 
somatório das mobilidades na direção radial, nota-se que não há ondula-
ções, picos e nem formas modais em frequências abaixo de 1000 Hz. 
Isto evidencia a inexistência de modos radiais e de cisalhamento do 
conjunto de lâminas na ausência de enrolamentos, abaixo desta frequên-
cia. 
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    a) ω 
E: 1166,0 Hz (1)             b) ω 
E: 1821,2 Hz (4)               c) ω 
E: 2180,4 Hz (6) 
      
    d) ω 
E: 2437,1 Hz (7)               e) ω 
E: 2906,2 Hz (8)            f) ω 
E: 3303,6 (9) Hz 
 
                                                   g) ω 
E: 3525,9 Hz (11) 
Figura 30 – Modos de vibração transversais identificados na vista superior 
do estator, na ausência de enrolamento. 
Na Figura 31, observando o somatório das FRFs do plano late-
ral esquerdo (x-z), nota-se que a presença de enrolamento amortece a 
resposta da estrutura e surgem pequenos picos em frequências inferiores 
a 1000 Hz. 
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Figura 31 – Influência do enrolamento para o caso de excitação radial e 
medição de resposta na mesma direção. 
As repostas estruturais correspondentes aos picos da faixa de 70 
a 1000 Hz se encontram nas Figuras 32a, 32b e 32c. Estas evidenciam as 
deformações dominantes dos enrolamentos. Isto ocorre porque a massa 
dos mesmos prevalece nas partes superior e inferior da peça e estão 
conectadas com certa rigidez entre os dentes. A frequência de 819,3 Hz 
(Figura 32b) corresponde à forma modal recíproca no plano frontal do 
estator. 
           
            a) ω 
E: 616,9 Hz                   b) ω 
E: 728,3 Hz                  c) ω 
E: 793,9 Hz 
                                                              ω 
E: 819,3 Hz                      
Figura 32 – Formas de vibração do enrolamento para frequências inferiores 
a 1000 Hz. 
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Ainda na Figura 31, verifica-se que a resposta é amplificada na 
faixa de 1500 a 2000 Hz e entre 2700 e 3000 Hz, com a presença do 
enrolamento. Ainda, nota-se uma adição de amortecimento na região das 
principais formas modais radiais, entre as frequências de 3000 e 4500 
Hz. Do ponto de vista vibroacústico, esta dissipação de energia é benéfi-
ca, mas do ponto de vista da caracterização, dificulta a identificação de 
formas modais e o próprio ajuste de modelo, conforme mencionado 
anteriormente. 
 Observando com cuidado a Figura 33, fica evidente que quando 
se muda o plano de análise, ou seja, quando se troca a vista lateral es-
querda (plano x-z) pela vista frontal (plano y-z), os somatórios das mo-
bilidades diferem de forma considerável para frequências inferiores a 
1000 Hz. Picos distintos ficam evidenciados entre os resultados dos dois 
planos, mas as formas de vibração são semelhantes às indicadas na Fi-
gura 32. Isso pode ser explicado devido à assimetria de distribuição de 
massa e de rigidez do enrolamento ao longo da estrutura, conforme mos-
trado na Figura 20. Este resultado também justifica a detecção das duas 
formas modais de rotação pura do pacote de lâminas no teste com acele-
rômetros triaxiais (Figuras 28a e 28b). 
 
Figura 33 – Comparação do somatório das FRFs para o caso de excitação 
radial e leitura de resposta na mesma direção, em dois planos radiais distin-
tos. 
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Analisando os somatórios das FRFs, oriundos da análise modal 
feita com acelerômetros triaxiais, percebe-se que a amplitude dos picos 
originados pelos enrolamentos é consideravelmente inferior ao restante 
da banda, em frequências entre 1 e 10 kHz. 
 Com o auxílio do vibrômetro a laser foram identificadas 9 for-
mas modais distintas nos dois planos radiais mencionados, indicadas nas 
Figuras 34a a 34f, com as respectivas ordens de identificação à direita 
de cada frequência de ressonância. Na Figura 34a, tem-se a característi-
ca de duas formas modais de cisalhamento, uma no plano x-z (1473,3 
Hz) e outra no plano y-z (1505,3 Hz). Deformações bastante semelhan-
tes às indicadas na Figura 34b pertencem às formas modais de 2739,2 e 
2792,2 Hz (por este motivo foi usada apenas uma imagem representati-
va). O efeito do modo transversal detectado anteriormente na frequência 
de 1166,0 Hz (plano x-y), foi reconhecida como uma deformação de 
baixa amplitude radial indicada na Figura 34c, na frequência de 1104,9 
Hz (note que a presença do enrolamento reduziu a frequência deste po-
lo). Esta deformação radial também caracteriza uma forma modal pura-
mente cisalhante na frequência de 2007,7 Hz. As formas modais mos-
tradas nas Figuras 34d e 34e são predominantemente radiais, identifica-
dos anteriormente com o auxílio dos acelerômetros triaxiais, em fre-
quências próximas. O modo de vibração indicado na Figura 34f (4084,8 
Hz) é semelhante ao deduzido anteriormente na frequência de 5129,3 Hz 
e acredita-se que ambos são polos distintos. 
A partir dos índices de identificação, pode-se relacionar formas 
modais radiais com as transversais (Figura 30) para investigar a possível 
coincidência de modos. Lembrando que a análise transversal foi realiza-
da na ausência de enrolamento e a radial na sua presença, nota-se que as 
formas modais com índice 1, 8, 9 e 10 provavelmente são as mesmas, 
apesar da mudança das frequências de ressonância, que são funções da 
massa e da rigidez da peça. 
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         a) ω 
E: 1473,3 Hz (2)          b) ω 
E: 2739,2 Hz (8)       c) ω 
E: 1104,9 Hz (1) 
             ω 
E: 1505,3 Hz (3)               ω 
E: 2792,2 Hz (9)          ω 
E: 2007,7 Hz (5) 
                        ω 
E: 2953,1 Hz (10)                                                           
        
      d) ω 
E: 3599,3 Hz (11)          e) ω 
E: 3759,9 Hz (12)     f) ω 
E: 4084,8 Hz (13) 
Figura 34 – Modos de vibração identificados através do Método PolyMax, 
nos planos x-z e y-z (vistas lateral esquerda e frontal) do estator, para o caso 
do teste com enrolamento. 
Verificou-se que o enrolamento adiciona um efeito de amorte-
cimento considerável devido à redução da amplitude do somatório das 
FRFs medidas. Também fica evidente que há um efeito predominante de 
massa para os modos de vibração transversais, em comparação com a 
rigidez, fazendo com que as frequências naturais sejam reduzidas com a 
adição de enrolamento. As formas modais que puderam ser detectadas 
foram as menos amortecidas e não se pode destacar a existência de ou-
tras neste tipo de estrutura. 
As pequenas discrepâncias presentes nos resultados experimen-
tais, quando comparados com o trabalho de Gomes (2014), se devem às 
possíveis diferenças no torque de aperto dos parafusos, variações de 
massa, rigidez e geometria oriundas do processo de fabricação do com-
ponente.
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3.2 Ajuste do modelo numérico 
O processo de ajuste de modelo foi baseado nos resultados obti-
dos nos testes com acelerômetros triaxiais, que fornecem informações 
mais completas das deformações da peça em estudo. Portanto, o modelo 
numérico do estator foi calibrado para minimizar as diferenças entre as 
frequências naturais numéricas e as experimentais. 
3.2 Ajuste do modelo numérico 
  Sabe-se que é um grande desafio analisar o comportamento 
dinâmico de estruturas complexas constituídas por numerosos e peque-
nos componentes, além do desconhecimento de propriedades de monta-
gem. 
Segundo Dupont, Bouvet e Humbert (2012) e Gomes (2014), é 
inviável criar um modelo em MEF considerando todas as lâminas físi-
cas, enrolamentos e contatos entre os componentes. O número de graus 
de liberdade seria muito elevado chegando em torno de 75 milhões de 
elementos para o modelo em estudo (GOMES, 2014), demandando uma 
capacidade de processamento muito maior que a disponível atualmente. 
Para efeito de comparação, um modelo completo ajustado do compres-
sor aqui estudado não passaria de 1 milhão de elementos e necessitaria 
de uma capacidade computacional bastante elevada. 
Em contrapartida, quanto mais detalhes estruturais forem inclu-
sos na modelagem, especialmente para motores de pequeno e médio 
porte, mais representativo tente a ser o modelo (Wang; Lai, 1999). As-
sim, à medida que a capacidade computacional aumenta, mais detalhes 
podem ser considerados. 
Wang (2002) realizou um estudo experimental dos efeitos de 
vibração entre lâminas anulares conectadas para comparação com os 
resultados do modelo equivalente em elementos finitos. Fez 
comparações de acoplamento a vácuo para investigar o efeito da 
espessura e da quantidade  de lâminas conectadas, eliminando o efeito 
da presença física dos parafusos. Foi verificado que o efeito do aperto e 
do número de lâminas atingem os modos de vibração transversais de 
forma mais efetiva quando comparados às formas modais radiais, 
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coincidindo com os resultados aqui obtidos. Estes efeitos estão 
diretamente relacionados ao amortecimento e ao cisalhamento da 
estrutura laminada. O mesmo autor também identificou a projeção dos 
modos individuais de uma lâmina sobre os modos globais do conjunto. 
Logo, um primeiro passo para a verificação do comportamento 
dinâmico e ajuste de um modelo numérico de um estator seria a 
investigação da própria lâmina.  
Acredita-se que a adoção de propriedades físicas da lâmina no 
plano radial seria uma boa estimativa para as propriedades no mesmo 
plano do conjunto de lâminas do estator. Um benefício disto seria a 
redução do número de variáveis a serem estimadas no processo de ajuste 
e otimização do modelo numérico. 
Recentemente, os métodos de homogenização obtiveram me-
lhor desempenho na representação de estruturas ortotrópicas multicama-
das. Os mesmos visam recriar o comportamento dinâmico reduzindo a 
multiplicidade de seus componentes através da definição de proprieda-
des heterogêneas ao longo da estrutura contínua, reduzindo drasticamen-
te o número de graus de liberdade necessários. Sua aplicação se mostrou 
bastante satisfatória na modelagem de materiais compósitos 
(KALAMKAROV; ANDRIANOV; DANISHEVS'KYY, 2009) e estato-
res laminados (GOMES, 2014; MILLITHALER et al., 2015; 
MILLITHALER, 2015). 
Neste trabalho, o método da homogeneização será aplicado para 
representar o conjunto de lâminas como uma estrutura contínua com 
propriedades ortotrópicas equivalentes que representem seu comporta-
mento físico, a partir dos resultados experimentais. Para se ter uma no-
ção deste efeito, pode-se imaginar uma estrutura contínua composta por 
infinitas lâminas no plano radial, dentro dos limites da geometria. Esta 
simplificação elimina a necessidade de representar os contatos entre 
lâminas e possibilita a utilização de elementos finitos maiores, viabili-
zando a modelagem. Com o objetivo de ser o mais fiel possível à sua 
constituição física, cada componente do estator foi caracterizado separa-
damente. As arruelas, os parafusos e as lâminas foram caracterizados 
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para, então, serem agregados ao volume que representa o conjunto de 
lâminas. 
O método da homogenização também foi utilizado para repre-
sentar o enrolamento de cobre através de um volume homogêneo, com 
propriedades isotrópicas equivalentes. Para simplificar ainda mais o 
modelo do estator, foi proposto um novo ajuste de propriedades pela 
consideração do efeito de massa, amortecimento e rigidez do enrola-
mento diretamente no volume das lâminas. 
3.2.1 Modelo numérico dos parafusos e arruelas  
Os parafusos que unem o estator ao bloco do compressor serão 
considerados como parte integrante do modelo do estator. O mesmo 
apresenta cabeça cilíndrica com sextavado interno e é normalmente 
aplicado em fixações submetidas a elevadas forças de trabalho (ISO 
4762, 2004). O material que o compõe é aço liga de alta qualidade 
tratado termicamente (temperado e revenido), com classe de resistência 
de 12.9 (39-44 HRC). De acordo com a norma ISO 898 (2013), as 
propriedades físicas deste modelo de parafuso devem se aproximar aos 
valores especificados na Tabela 4. 
Tabela 4 – Propriedades aproximadas para os parafusos e arruelas (E é o 
módulo de elasticidade; G é o módulo de cisalhamento; ρ é a densidade; ν é 
o coeficiente de Poisson e ηeq é o fator de amortecimento estrutural equiva-
lente). 
Componente E (GPa) G (GPa) 𝛒 (kg/m3) 𝛎 𝛈𝐞𝐪 
Parafuso      
Arruela      
A arruela lisa (tipo M5) suporta a carga da cabeça do parafuso e 
a transmite para o pacote de lâminas. É composta por aço carbono e suas 
dimensões são especificadas pela norma ISO 7090 (2000). Suas 
propriedades físicas típicas se encontram na Tabela 4. Da mesma 
maneira que o parafuso, sua densidade foi calibrada. 
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As malhas do parafuso e da arruela são mostradas nas Figura 
35a e 35b, respectivamente. Na sua construção, levou-se em 
consideração o número de nós entre as superfícies de contato a fim de 
garantir um comportamento dinâmico representativo. Conforme 
evidenciado na Figura 35a, a área superficial do parafuso foi dividida 
em várias faces para restringir a região de contato entre as duas arruelas 
e o parafuso, quando estiverem imprimindo aperto sobre o volume de 
lâminas. A área na cor azul foi escolhida para a aplicação da pré-tensão. 
No caso do acoplamento futuro com o bloco, a área em cinza será 
selecionada e a área em amarelo claro será inclusa na região de 
aplicação da pré-tensão. 
             
                                                  a)                                                               b) 
Figura 35 – Malha em elementos finitos do parafuso e da arruela, em a) e 
b), respectivamente. 
Para estimar as propriedades físicas do estator no plano radial, 
algumas lâminas foram caracterizadas conforme mostrado a seguir. 
3.2.2 Modelo numérico da lâmina 
A lâmina normalmente é fabricada com dois tipos de aço, em 
função da sua composição química: semi-processado ou totalmente 
processado (CAMPOS; TEIXEIRA; LANDGRAF, 2006), conforme 
indicado na Tabela 5. 
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Tabela 5 – Composições químicas típicas da lâmina do estator e sua classi-
ficação segundo Campos, Teixeira e Landgraf (2006) e Rezende (2003) 
(Fonte: Embraco®). 
Classe / Elemento Químico C (%) S (%) Mn (%) P (%) Si (%) 
 
Aço semi-processado      
 
Aço totalmente processado      
 
 
O tipo do aço fornecido pela Embraco® é E230C4 ou M600-
65A, cuja definição está relacionada com a norma adotada pelo 
fabricante e se refere a um aço elétrico totalmente processado. A norma 
ASTM A677 (2012) classifica e especifica as principais características 
de aços elétricos de grão não-orientado, laminados e totalmente 
processados, assim como outras normas equivalentes. Este material 
possui um tratamento térmico adequado para ajustar o tamanho do grão 
do material a fim de proporcionar um melhor desempenho magnético 
durante o funcionamento do motor elétrico (CAMPOS; TEIXEIRA; 
LANDGRAF, 2006). 
Relatórios de fabricantes como Aperam (2015) e a AK Steel 
(2015) indicam que o aço totalmente processado do tipo E230C4 possui 
diferença de propriedades no plano de laminação, que podem ser 
alteradas e homogenizadas em tratamentos térmicos subsequentes. Por 
exemplo, observando a Figura 36, propriedades comuns para este tipo 
de aço pode ser de 190 GPa na direção de laminação e 210 GPa na 
direção transversal à de laminação, segundo os fabricantes 
mencionados. Ainda, a norma ASTM A677 (2012) fornece uma 
densidade típica de 7750 kg/m3 para este tipo de material, a qual varia 
de acordo com a concentração de Silício e Alumínio em sua 
composição. 
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Figura 36 – Alteração de propriedades físicas em função do processo de 
fabricação de uma lâmina. 
 Com o intuito de estimar as propriedades físicas da lâmina e 
associá-las ao comportamento radial do estator, posteriormente, foi pro-
posto um modelo em elementos finitos, representado na Figura 37, para 
a correlação direta entre a FRF numérica e as experimentais. Neste pon-
to, vale lembrar que foram ensaiadas sete lâminas diferentes, mantendo-
se a mesma referência. 
 
Figura 37 – Malha do modelo numérico da lâmina e especificação do ponto 
de referência. 
Com o auxílio do Algoritmo Genético, os oito primeiros picos 
da FRF numérica foram aproximados aos equivalentes da FRF experi-
mental média, tendo como critério de convergência a minimização do 
somatório dos erros relativos. A comparação entre as FRFs pode ser 
visualizada na Figura 38. Nela, fica evidente que o ajuste perde precisão 
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em termos de amplitude a partir de 6 kHz e que a variação do compor-
tamento vibratório devido ao processo de fabricação é pequena. 
 
Figura 38 – Modelo numérico da lâmina ajustado em cor preta (linha trace-
jada), tendo acelerâncias experimentais pontuais como referência (na cor 
cinza). 
Para a obtenção das propriedades físicas ótimas da lâmina (mó-
dulo de elasticidade e coeficiente de Poisson), foi adotada uma popula-
ção inicial com 130 candidatos, 50 amostras por iteração com a finali-
dade de obter soluções satisfatórias durante um total de 20 iterações. 
Após 516 avaliações e 10 iterações, dentre as soluções finalistas, foi 
selecionado o conjunto de propriedades mostradas na Tabela 6. 
Tabela 6 – Propriedades do modelo da lâmina, para a faixa de 0 a 10 kHz (E 
é o módulo de elasticidade; G é o módulo de cisalhamento; ρ é 
a densidade; ν é o coeficiente de Poisson e ηeq é o fator de amortecimento 
estrutural equivalente). 
E (GPa) G (GPa) 𝛒 (kg/m3) 𝛎 𝛈𝐞𝐪 N. Elementos Tipo El. N. Nós 
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  Percebe-se que as propriedades de módulo de elasticidade con-
vergiram para valores muito próximos, independentemente do tipo de 
elemento utilizado no modelo. Estes valores foram arredondados, con-
forme especificado na Tabela 6. Acredita-se que possíveis explicações 
para a convergência de propriedades para o mesmo valor seria a homo-
geneização causada pelo tratamento térmico realizado durante o proces-
so de fabricação das peças, ou a limitação do processo de ajuste aos oito 
primeiros picos da FRF. Entretanto, o modelo numérico se mostra repre-
sentativo juntamente com o conjunto de propriedades determinado. 
Na Tabela 7, encontram-se os valores das frequências naturais 
referentes às FRFs de referência experimental e numérica, com os res-
pectivos erros relativos minimizados. Percebe-se que tanto o desvio 
médio de 2,78% como o global de 11,67% são satisfatórios. 
Tabela 7 – Comparação entre as frequências naturais numérica e experimen-
tal dos oito primeiros picos da FRF pontual de referência, após o ajuste de 
modelo da lâmina. 
Ordem 𝛚 
𝐄 (Hz) 𝛚 
𝐍 (Hz) ∆𝛚𝐧 (%) 
1   -10,15 
2   -3,33 
3   -4,08 
4   -0,54 
5   0,47 
6   -0,81 
7   1,04 
8   -1,77 
Média (%): 
 
2,78 
𝓵𝛚 (%):  
11,67 
 
Conforme constatado por Wang (2002), algumas formas modais 
de uma lâmina podem ter características muito próximas às identificadas 
no caso do acoplamento de múltiplas lâminas.  Na Figura 39, tem-se 
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algumas formas modais transversais e radiais da lâmina, encontradas 
numericamente, que são semelhantes às obtidas experimentalmente com 
o estator. Apesar dos modos de vibração transversais (Figuras 39a, 39b e 
39c) ocorrerem em frequências muito distintas, nota-se que os radiais 
(Figuras 39d e 39e) aparecem em frequências muito próximas às corres-
pondentes ao conjunto de lâminas do estator, ou seja, em 3621,4 e 
3848,4 Hz, respectivamente. Estas formas modais devem ser visualiza-
das no estator após o ajuste de modelo, descrito no próximo tópico. 
    
     a) ω 
N: 116,8 Hz                                       b) ω 
N: 773,6 Hz 
  
           c) ω 
N: 1509,3Hz                                       d) ω 
N: 3769,8 Hz 
 
                                                    e) ω 
N: 3986,2 Hz 
Figura 39 – Formas modais de uma lâmina, cujas características se repetem 
sobre o pacote de lâminas do estator, segundo a análise modal experimental. 
Devido à proximidade de características modais, as proprieda-
des radiais de uma lâmina serão adotadas como estimativas aproximadas 
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para o conjunto de lâminas no mesmo plano. Assim, além da densidade 
que pode ser calibrada diretamente com a pesagem, tem-se como parâ-
metros fixos de ajuste o coeficiente de Poisson e o módulo de elastici-
dade no plano radial. 
3.2.3 Modelo numérico do estator 
As características geométricas do estator são fielmente repre-
sentadas pela geometria nominal, minimizando erros de ajuste de mode-
lo relacionados às imperfeições geométricas. 
Através da aplicação do método da homogenização, o modelo 
do estator foi baseado em uma geometria simplificada (corpo sólido que 
representa o conjunto das lâminas sobrepostas), a qual considera apenas 
a condição de contorno dos parafusos e do enrolamento. A validação foi 
baseada nos resultados experimentais apresentados. 
3.2.3.1 Acoplamento entre os componentes 
 A união de subestruturas é realizada através de interfaces de 
contato, conforme ilustrado na Figura 40. Considere as subestruturas S1 
e S2 conectadas pela interface I. No modelo de conjunto, tanto S1 como 
S2 são discretizados em elementos finitos e suas propriedades de massa 
e de rigidez precisam ser determinadas para o ajuste do modelo. Além 
disso, é necessário o conhecimento das características da interface de 
contato para a obtenção do modelo de conjunto através de métodos de 
síntese modal.  
 
Figura 40 – Representação da união entre as subestruturas S1 e S2 pela inter-
face I. 
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Sistemas compostos por conexões fortes são, normalmente, 
modelados pela aplicação do método de Craig-Bampton, cuja descrição 
encontra-se em Craig e Bampton (1968). Um exemplo de aplicação 
deste método em componentes de um compressor, semelhante ao estu-
dado neste trabalho, pode ser encontrado em Fontanela et al. (2016). 
Conexões mais complexas que consideram o afastamento entre as super-
fícies na interface de contato normalmente exigem a aplicação dos mé-
todos de Herting e de Martinez. As descrições destes métodos podem 
ser encontradas em Herting (1985) e Martinez et. al. (1984), respecti-
vamente. 
No caso do estator, o acoplamento entre os componentes é bas-
tante rígido devido ao aperto dos parafusos, facilitando a representação 
matemática das interfaces de contato. Assim, os resultados da síntese 
modal pelos métodos tradicionais tendem a ser representativos. A sínte-
se modal é feita de maneira automática no software comercial Ansys® 
pelos métodos citados anteriormente, restando ao usuário a definição 
dos tipos de contato mais representativos. 
O modelo numérico resultante da união das arruelas e parafusos 
através de interfaces de contato é mostrado na Figura 41. Ao longo da 
face de cada dente, há em média 160 nós a fim de garantir uma distri-
buição uniforme das forças magnéticas, caso seja necessário aplicá-las. 
Também ficam evidentes os pontos de excitação transversal e radial, e 
de obtenção de respostas E1 e E2. As FRFs resultantes serão utilizadas 
para a correlação com os dados experimentais. O pacote de lâminas foi 
representado por um volume equivalente para o ajuste de propriedades 
ortotrópicas. Apenas os efeitos de massa, rigidez e amortecimento do 
enrolamento foram inclusos no modelo mostrado na Figura 41.  
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Figura 41 – Modelo numérico do estator simplificado. 
A distribuição de massa do enrolamento sobre as regiões dos 
dentes (na cor cinza) e das lâminas (na cor verde) se mostra importante, 
pois representa aproximadamente a terça parte da massa total peça. Três 
configurações de distribuição de massa foram testadas: massa distribuí-
da uniformemente sobre o volume das lâminas; distribuição de toda a 
massa apenas na parte interna (dentes) e distribuição de 50% sobre a 
parte interna (dentes) e a outra metade na parte externa (volume restan-
te). A segunda configuração apresentou os melhores resultados em en-
saios de correlação entre FRFs e de formas modais do sistema. 
O processo de geração de malha realizada no software utilizado 
é semiautomático, ou seja, depende de apenas alguns parâmetros de 
entrada, como dimensões máxima e mínima do elemento, geralmente 
peças do mesmo tipo podem não ter exatamente a mesma quantidade de 
elementos e nós. Este é o caso das arruelas e dos parafusos, cujas princi-
pais características estão destacadas na Tabela 8, juntamente com o 
restante das partes do estator. Nela, pode-se notar o tipo e o número 
aproximado de elementos e nós atribuídos a cada região da peça. 
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Tabela 8 – Características aproximadas do modelo numérico do estator. 
Partes do 
Estator 
Quantidade 
Número de 
Elementos 
Tipo de 
Elemento 
Número de Nós 
Volume das 
Lâminas 
1 19482  
Hexaédrico 
Quadrático 
97974  
Arruelas 8 331 
Hexaédrico 
Quadrático 
2827 
Parafusos 4 4337 
Hexaédrico 
Quadrático e 
Tetraédrico 
Quadrático 
11332 
Volume do 
Enrolamento 
1 82107 
Tetraédrico 
Quadrático 
126776 
 
Consequentemente, devido às pequenas variações da malha en-
tre as arruelas, os parafusos e o próprio pacote de lâminas, a detecção 
automática entre os nós adjacentes nas superfícies de contato também 
será heterogênea. Assim, estas heterogeneidades foram minimizadas a 
ponto de não afetar significativamente os resultados das análises. Na 
Figura 42 ficam claras as zonas de contato entre os componentes do 
estator. 
 
Figura 42 – Representação das zonas de contato entre os componentes do 
estator. 
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O contato inferior entre a arruela e o parafuso foi definido como 
Bonded, com formulação Augmented Lagrange. Este tipo de formulação 
evita a penetração e o afastamento entre as superfícies adjacentes através 
da definição de uma rigidez normal kn, conforme ilustrado na Figura 43. 
A relação entre a força normal aplicada Fn e a penetração de uma super-
fície sobre a outra xp é dada pela Eq. 24. Devido à presença do termo λ, 
o método se torna  menos sensível à magnitude da rigidez de contato. 
Tangencialmente, uma rigidez semelhante é definida pelo software. 
Fn = knxp + λ                                        (24) 
 
Figura 43 – Definição da interface de contato para a formulação Augmented 
Lagrange. 
Para simplificar a conexão entre a porca, a arruela e o parafuso, 
a porca foi omitida. O parafuso foi ligado diretamente à arruela por uma 
conexão rígida (Bonded), definida como Multi-Point Constraint (MPC). 
Esta formulação considera que os nós adjacentes apresentam os mesmos 
graus de liberdade, sem afastamento ou penetração entre eles (Figu-
ra 44). Futuramente, quando as arruelas superiores forem substituídas 
pelas bases do bloco, manter-se-á o mesmo tipo de conexão. 
 
Figura 44 – Definição da interface de contato para a formulação Multi-Point 
Constraint. 
 O contato entre as superfícies da arruela e do pacote de lâminas 
foi definido como Frictional, ou seja, considera-se que há atrito nesta 
interface, como ocorre na prática. Outros tipos de contatos não foram 
satisfatórios para esta aplicação, pois a rigidez criada entre as superfícies 
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é bastante elevada, tendo-se liberdade de calibração apenas na direção 
normal. O tipo de contato Frictional também permite a calibração da 
rigidez tangencial pelo usuário e fornece melhores resultados para esta 
aplicação. O mesmo, baseia-se no modelo de atrito de Coulomb repre-
sentado pela Eq. (25). 
Ft = μFn ,                                         (25) 
na qual Ft é a força tangencial; Fn é a força tensora normal e μ é o coe-
ficiente de atrito estático inicial (tal que μ > 0). 
 O fenômeno de escorregamento entre as superfícies de contato 
dificilmente ocorrerá neste caso em estudo, devido à elevada rigidez 
tangencial inserida pelo aperto do parafuso. Caso a força tangencial for 
superada um atrito dinâmico de magnitude inferior é redefinido pelo 
software a fim de representar este efeito em um processo iterativo. De 
acordo com a Eq. (26), o coeficiente μ é uma função da velocidade v de 
deslizamento entre as superfícies, do coeficiente de decaimento expo-
nencial β, do coeficiente de atrito estático μs e do coeficiente de atrito 
dinâmico mínimo admitido entre as superfícies μd. 
μ = μd + (μs − μd)e
−βv .                            (26) 
Nos contatos entre as arruelas e o pacote de lâminas foi definida 
uma quantidade equilibrada de nós a fim de tornar o deslizamento uni-
forme ente as faces em contato. Manteve-se o mesmo cuidado com os 
contatos da base e do topo dos parafusos. 
O próximo passo é a aplicação da carga de aperto sobre os para-
fusos, que irão comprimir os nós adjacentes do volume de lâminas. A 
relação básica para o cálculo da força normal dos elementos de fixação é 
dada pela Eq. 27 (NORTON, 2004). 
Fn ≅
Ma
d ka
 ,                                           (27) 
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sendo Fn a força tensora (kN), Ma o momento de aperto (Nm), d o diâ-
metro do elemento de fixação (mm) e ka o coeficiente de torque. 
Durante a confecção do motor elétrico, o torque de aperto é 
aplicado sobre a porca do parafuso M5 na condição lubrificada e o coe-
ficiente de atrito médio μ das roscas e superfícies metálicas possui o 
valor típico de 0,15 (NORTON, 2004; BUDYNAS; NISBETT, 2016). 
Assim, um fator médio representativo de ka possui o valor de 0,2 
(NORTON, 2004), cuja força tensora resultante é de aproximadamente 
9,81 kN, para um torque padrão de 100 kgf.cm.  
Para efeito de comparação com o modelo simplificado, criou-se 
um completo com a mesma metodologia. Conforme mostrado na Figura 
45a, a única diferença com o modelo anterior é um volume equivalente 
isotrópico fixado ao pacote de lâminas para a representação do enrola-
mento, em destaque na Figura 45b. A formulação da interface de contato 
é do tipo Augmented Lagrange. 
 
      
                                   a)                                                        b)  
Figura 45 – Modelo numérico completo do estator, com a presença física do 
enrolamento, em a). Volume isotrópico do enrolamento, em b). 
O ajuste de propriedades equivalentes dos dois modelos numé-
ricos do estator será descrito no próximo item. 
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3.2.3.2 Ajuste de propriedades equivalentes 
 Conforme comentado anteriormente, para o modelo simplifica-
do, a região dos dentes (interna) foi separada do restante do pacote de 
lâminas (região externa).  
Para a representação do efeito da condição de contorno do enro-
lamento sobre os dentes foram ajustadas propriedades ortotrópicas dis-
tintas nos dois locais. Primeiramente, fez-se uma análise de sensibilida-
de através da variação das propriedades nos intervalos indicados na 
Tabela 9, tendo-se como ponto de partida as propriedades ajustadas por 
Gomes (2014) para a faixa de frequência de 0 a 800 Hz. Fica claro que 
os módulos de elasticidade Ex e Ez foram mantidos fixos na parte exter-
na, assim como o coeficiente de Poisson νxy e a densidade ρ, nas partes 
interna e externa. As propriedades do plano x-y são as mesmas estima-
das para as lâminas e o valor da densidade de 7560 kg/m3 recebeu o 
incremento da massa distribuída do enrolamento na região dos dentes. 
As propriedades restantes foram testadas nas faixas iniciais, para a aná-
lise de sensibilidade, e foram restritas para ajuste pelo método MOGA. 
O amortecimento é representado por um coeficiente ηeq, que foi calibra
do após o ajuste. 
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Tabela 9 – Procedimento para o ajuste de propriedades ortotrópicas para as 
regiões externa e interna do pacote de lâminas do estator. 
 
O ajuste de modelo foi baseado em apenas cinco frequências de 
ressonância, que correspondem às melhores formas modais identificadas 
experimentalmente pelas medições de excitação e de resposta com ace-
lerômetros triaxiais (Figura 28). 
As frequências naturais mais sensíveis aos módulos de cisalha-
mento transversal são referentes às formas modais transversais e de 
cisalhamento no plano radial. Já as frequências naturais correspondentes 
às formas modais radiais são mais sensíveis ao módulo de cisalhamento 
no mesmo plano. O coeficiente de Poisson não apresentou influência 
significativa nas frequências de referência.  
Como nesta análise a região dos dentes foi dividida para repre-
sentar apenas o efeito do enrolamento, o módulo de elasticidade no pla-
no radial, que atua sobre os dentes, interfere sobre as frequências natu-
rais das formas modais de forma a compensar o efeito da distribuição de 
Propriedades 
Referência 
(GOMES 2014, 
de 0 a 880 Hz) 
Faixas Iniciais 
 
Faixas Restritas 
 
𝛒    
Ex (GPa)    
Ey (GPa)    
Ez (GPa)    
𝛎xz    
𝛎yz    
𝛎xy    
Gxz (GPa)    
Gyz (GPa)    
Gxy (GPa)    
𝛈𝐞𝐪    
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massa do enrolamento, através do aumento da rigidez. Esta alternativa 
não interfere significativamente nas respostas do sistema. 
O conjunto de propriedades ortotrópicas ajustadas está mostra-
do na Tabela 10. Optou-se por uma solução simétrica de propriedades 
para garantir o mesmo comportamento dinâmico nos planos transversais 
e direções radiais, nas partes interna e externa. Devido à proximidade 
das suas magnitudes, os valores das propriedades foram arredondados. 
O fator de amortecimento foi calibrado após o ajuste pelo pareamento 
das FRFs numéricas e experimentais, e seu valor é condizente com os 
valores obtidos experimentalmente. Vale lembrar que outros conjuntos 
de parâmetros podem representar satisfatoriamente o estator. 
Tabela 10 – Propriedades ortotrópicas ajustadas para o pacote de lâminas. 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
A correlação entre as frequências naturais e as formas modais 
numéricas e experimentais é mostrada na Tabela 11. O desvio global 
entre as frequências naturais é de 8,6%, o desvio médio é de 3,0%, com 
desvio máximo de -6,8% e mínimo de 0,8%. O MAC foi calculado com 
Propriedades 
Parte Externa 
(de 0 a 10 kHz) 
Parte Interna 
(de 0 a 10 kHz) 
𝛒   
Ex (GPa)   
Ey (GPa)   
Ez (GPa)   
𝛎xz   
𝛎yz   
𝛎xy   
Gxz (GPa)   
Gyz (GPa)   
Gxy (GPa)   
𝛈𝐞𝐪   
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o auxílio do software comercial Virtual.Lab® e alcançou o valor médio 
de 66,0%, com valor máximo de 83,5% e mínimo de 59,1%. 
Tabela 11 – Correlação entre as frequências naturais e formas modais nu-
méricas e experimentais, para o modelo de estator sem a presença física do 
enrolamento. 
Ordem 𝛚 
𝐄 (Hz) 𝛚 
𝐍 (Hz) ∆𝛚𝐧 (%) 
MAC 
(%) 
1   4,9 83,5 
3   0,8 62,4 
5   1,0 63,8 
6   -1,4 61,3 
7   -6,8 59,1 
Média   3,0 66,0 
𝓵𝛚 (%):   8,6  
 
Além das formas modais de referência para o ajuste, mostradas 
nas Figuras 46a, 46c, 46f, 46g e 46h, o modelo numérico também prevê 
as formas indicadas nas Figuras 46b, 46d e 46e, as quais também foram 
detectadas experimentalmente com o auxílio de um vibrômetro a laser. 
Percebe-se que as frequências naturais dos pares de modos de vibração 
são bastante próximas. Na Figura 46 e no APÊNDICE E são mostrados 
apenas as formas modais que possuem as maiores amplitudes de 
deformação e os menores amortecimentos verificados 
experimentalmente. 
 
 
 
 
103 
 
3.2 Ajuste do modelo numérico 
                       
       ω 
E: 1084,0 Hz      ω 
E: 1473,3 Hz          ω 
E: 1477,3 Hz         ω 
E: 1104,9 Hz  
             
       ω 
N: 1136,9 Hz        ω 
N: 1416,7 Hz         ω 
N: 1489,8 Hz         ω 
N: 2247,6 Hz 
                  a)                             b)                              c)                              d) 
             
      ω 
E: 2739,2 Hz        ω 
E: 3621,4 Hz           ω 
E: 3848,4 Hz        ω 
E: 5129,3 Hz 
                
     ω 
N: 2619,7 Hz          ω 
N: 3656,5 Hz        ω 
N: 3796,2 Hz           ω 
N: 4780 Hz   
                 e)                              f)                              g)                               h) 
Figura 46 – Correlação entre alguns dos principais modos de vibração do 
estator: experimentais acima e numéricos abaixo. 
Na Figura 47, tem-se um modo de vibração em alta frequência, 
evidenciando que a discretização utilizada é satisfatória. Entretanto, o 
fenômeno de desprendimento das lâminas, que ocorre na prática predo-
minantemente em bandas de frequência mais elevadas, dificilmente 
pode ser representado de maneira exata pela estrutura homogênea ado-
tada neste modelo. 
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ω 
N: 10029 Hz 
Figura 47 – Modo de vibração de alta frequência. 
Adicionalmente, foi ajustado outro modelo através da mesma 
metodologia. Neste caso, o conjunto de lâminas foi considerado como 
uma estrutura contínua a o enrolamento foi representado por um volume 
equivalente, fixado entre os dentes do estator, aproximando-se da condi-
ção prática. A caracterização do conjunto de fios de cobre é um desafio, 
porém conseguiu-se representar o efeito verificado experimentalmente 
pelo ajuste das propriedades isotrópicas indicadas na Tabela 12. Nela 
também aparece o conjunto de propriedades ortotrópicas ajustado para o 
pacote de lâminas que é mais realista, se comparado com o ajustado no 
modelo simplificado. Ainda, foram mantidas as mesmas densidades 
calibradas por meio da pesagem da peça. 
De acordo com a Tabela 13, as diferenças máxima e mínima re-
lativas entre as frequências naturais numéricas e experimentais foram de 
-5,5% e 0,9%, respectivamente. O desvio global é de 7,8% e o médio é 
de 2,9%. 
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Tabela 12 – Propriedades ortotrópicas e isotrópicas ajustadas para o pacote 
de lâminas e para o volume equivalente do enrolamento, respectivamente. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Tabela 13 – Correlação entre as frequências naturais experimentais, para o 
modelo do estator com o volume equivalente do enrolamento. 
Ordem 𝛚 
𝐄 (Hz) 𝛚 
𝐍 (Hz) ∆𝛚𝐧 (%) 
1   -5,5 
3   4,5 
5   -1,1 
6   0,9 
7   -2,7 
Média 
  
2,9 
𝓵𝛚 (%):   7,8 
 
 A principal diferença entre os dois modelos é justamente a pre-
sença das formas modais do enrolamento na banda de 350 a 900 Hz. A 
Propriedades 
 Conjunto de Lâminas  
(de 0 a 10 kHz) 
 Enrolamento 
 (de 0 a 10 kHz) 
𝛒   
Ex (GPa)   
Ey (GPa)   
Ez (GPa)   
𝛎xy   
𝛎yz   
𝛎zx   
Gxy (GPa)   
Gyz (GPa)   
Gzx (GPa)   
𝛈𝐞𝐪   
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solução computacional é muito mais rápida para o modelo simplificado, 
que não considera os modos de vibração do enrolamento. Algumas delas 
são mostradas nas Figuras 48a a 48h e assemelham-se às identificadas 
experimentalmente. Embora não inclusas nos resultados experimentais 
as torções do enrolamento mostradas nas Figuras 48d, 48g, 48h e 48i 
também foram visualizadas nos ensaios experimentais. 
Para frequências superiores a 900 Hz a presença física do 
enrolamento no modelo numérico pode ser negligenciada, pois o 
comportamento dinâmico é muito próximo ao simplificado. Sua 
ausência diminui drasticamente a densidade modal da peça, em função 
da exclusão de modos localizados em frequência acima de 900 Hz. 
Devido à dificuldade de modelar o conjunto de fios de cobre, esta 
aproximação por um material isotrópico homogêneo se mostrou 
representativa. O restante das principais formas modais podem ser 
visualisadas no APÊNDICE E. 
O conjunto de propriedades das Tabelas 10 e 12 é coerente com 
várias referências consultadas, as quais também tratam do estudo de 
estatores laminados. Apesar dos modelos estudados por Wang e Lai 
(1999), Millithaler et al. (2015) e Millithaler (2015) serem 
geometricamente diferentes, constatou-se que o módulo de elasticidade 
na direção radial costuma ser muito maior que a mesma propriedade na 
direção axial. De forma semelhante, o módulo de cisalhamento e o 
coeficiente de Poisson no plano radial costumam ser maiores se 
comparados com as mesmas propriedades nas duas direções ortogonais. 
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a) ω 
N: 381,9 Hz                  b) ω 
N: 422,4 Hz                    c) ω 
N: 457,5 Hz 
               
d) ω 
N: 605,0 Hz                  e) ω 
N: 620,1 Hz                    f) ω 
N: 658,2 Hz 
              
g) ω 
N: 662,4 Hz                  h) ω 
N: 752,0 Hz                    i) ω 
N: 851,6 Hz 
Figura 48 – Principais formas modais do enrolamento no modelo completo, 
para a banda de 350 a 900 Hz. 
 Segundo a Figura 41, adotaram-se os pontos E1 e E2 de 
resposta e dois de referência para o pareamento entre as FRFs numéricas 
e experimentais. Estas comparações podem ser visualisadas nas Figuras 
49 e 50, nas quais as FRFs em cor preta são as númericas, cuja  linha 
tracejada representa o modelo simplificado e a contínua corresponde ao 
modelo completo do estator. Já as FRFs na cor cinza são amostras 
experimentais de sete estatores. As FRFs apresentam boa correlação, 
sendo que os resultados numéricos se encontram dentro da faixa de 
variabilidade experimental obtida. Neste caso um fator de 
amortecimento constante foi utilizado. Entretanto, pode-se especificar 
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fatores de amortecimento modais ou fatores de amortecimento de 
Rayleigh otimizados para a calibração dos níveis de resposta, em 
concordânica com os resultados experimentais. 
 
Figura 49 – Comparação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação transversal (direção z) e medição de resposta no ponto E1, direção 
z. 
 
Figura 50 – Comparação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação radial (direção y) e medição de resposta no ponto E2, direção y. 
Percebe-se que a variabilidade experimental é acentuada nos 
pontos E1 e E2. Considerando que as propriedades das lâminas variam 
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3.2 Ajuste do modelo numérico 
pouco de um estator para o outro, conforme visto na caracterização, 
acredita-se que a variabilidade observada entre os estatores está associa-
da principalmente às incertezas do torque de aperto dos parafusos e ao 
enrolamento, ou seja, às oscilações de rigidez de fixação, de massa e, 
por conseguinte, de amortecimento. Para o conjunto de oito estatores 
avaliados, a maior variação de massa foi de 27,0g em relação à média, 
associadas ao enrolamento. Isto evidencia que o efeito de flutuações de 
massa é reduzido, comparando-se com as variações de rigidez e de 
amortecimento. 
Para se ter uma noção da variabilidade experimental associada à 
configuração experimental, um estator foi montado e desmontado sete 
vezes e foram obtidas FRFs em três pontos distintos (E1, E3 e E4), indi-
cados na Figura 41, mantendo-se a mesma referência de excitação trans-
versal. Conforme mostrado nas Figuras 51, 52 e 53, a configuração ex-
perimental não pode ser exatamente reproduzida entre uma montagem e 
outra devido às pequenas alterações de alinhamento e colagem dos 
transdutores. Percebe-se que a banda de 6 a 10 kHz é a mais sensível. 
 
Figura 51 – Análise de variabilidade de montagem a partir de sete acelerân-
cias experimentais, para excitação transversal (direção z) e medição de 
resposta no ponto E1, direção z. 
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Figura 52 – Análise de variabilidade de montagem a partir de sete acelerân-
cias experimentais, para excitação transversal (direção z) e medição de 
resposta no ponto E3, direção x. 
 
Figura 53 – Análise de variabilidade de montagem a partir de sete acelerân-
cias experimentais, para excitação transversal (direção z) e medição de 
resposta no ponto E4, direção y. 
Durante a operação do compressor, parte do óleo retido no fun-
do da carcaça é arremessada sobre as partes móveis para cumprir os 
papéis de lubrificação e resfriamento. Segundo informações da fabrican-
te Embraco®, o motor opera à temperatura média de 60 ºC e o óleo lu-
brificante que fica no interior da carcaça é do tipo ProEco10S, cujo vo-
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lume ocupado é de 150 ml. Em regime permanente, acredita-se que em 
torno de 30 ml de óleo lubrificante fique impregnado entre as lâminas e 
enrolamentos do estator pelo efeito de adesão molecular, interferindo no 
seu comportamento dinâmico. 
Gomes (2014) analisou o efeito do óleo lubrificante sobre as 
respostas de estatores de um modelo semelhante ao deste trabalho, sem 
enrolamento. A quantidade de óleo adicionada para análise foi de 50 e 
100 ml, à temperatura de operação, e o resultado foi comparado com a 
condição a seco, à temperatura ambiente. Assim, percebeu-se que para 
estatores semelhantes ao modelo estudado, o óleo lubrificante apresenta 
pouca influência sobre os modos de vibração radiais, conforme espera-
do. Entretanto, constatou-se a queda das frequências naturais e amplitu-
des das FRFs de acelerância dos modos transversais. Já o efeito de inte-
ração entre as lâminas, caracterizado pelos modos de cisalhamento, foi 
relativamente pequeno. 
Estas pequenas correções em função dos níveis de óleo se mos-
traram relevantes para os primeiros modos de vibração transversais e 
podem ser efetuadas com pequenas alterações das propriedades de mas-
sa, amortecimento e cisalhamento transversal do modelo numérico.
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
4 BLOCO ACOPLADO AO ESTATOR 
 Este capítulo é dedicado ao estudo da interação dinâmica entre 
o bloco e o estator para a validação do modelo numérico de conjunto. 
Primeiramente, realizou-se uma avaliação de não-linearidade através de 
acelerâncias. Apesar de haver uma união de elevada rigidez entre as 
duas peças, sabe-se que é um desafio obter parâmetros modais de um 
conjunto componentes unidos por juntas parafusadas, principalmente 
quando há certo grau de não-linearidade. Dentro dos limites experimen-
tais envolvidos, fizeram-se análises modais para a avaliação da repre-
sentatividade do modelo de conjunto. Fez-se uma análise de deforma-
ções operacionais de todo o conjunto interno do compressor (kit) em 
regime permanente de operação. Por fim, um modelo numérico multi-
corpos também foi proposto com o intuito de viabilizar simulações com 
as cargas mecânicas de operação do conjunto interno. 
4.1 Análise modal experimental 
 A seguir, são apresentados os procedimentos de medição para o 
estudo de não-linearidade do conjunto bloco e estator, e análise modal 
experimental, cujos resultados são base para a validação do modelo 
completo. 
4.1.1 Procedimento de medição 
A avaliação de não-linearidade do conjunto baseou-se na apli-
cação de várias intensidades de excitação do tipo ruído branco e avalia-
ção das variações das FRFs. Para os quatro níveis de força aplicados 
pelo shaker, foram utilizadas as duas referências fixas no bloco: a pri-
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meira na direção de translação do pistão (Figura 54a) e a segunda na 
direção transversal (Figura 54b). Para a realização das análises modais 
foram mantidas as mesmas referências. 
 a)                    
  b)                           
Figura 54 – Configuração de montagem das análises experimentais do con-
junto bloco e estator: excitação aplicada no bloco nas direções de translação 
do pistão (ponto B4, direção x) e transversal (ponto B1, direção z), em a) e 
b), respectivamente. 
Para a aquisição do sinal de resposta na banda de 70 a 10000 
Hz, foi utilizada uma resolução de 0,3125 Hz, totalizando 60 amostras 
para a obtenção das acelerâncias médias. A discretização experimental 
adotada é de 120 pontos (Figura 55a), o ponto B4 (Figura 55b) corres-
ponde à primeira referência excitação (na direção x) e o B1 (Figura 55a) 
refere-se à segunda (na direção z). Nos pontos B1, B2 e B3 foram medi-
dos os sinais de resposta para a análise de não-linearidades. Detalhes do 
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aparato experimental utilizado nos testes encontram-se no APÊNDICE 
F. 
                 
                       a)                                               b)                                         c) 
Figura 55 – Vista isométrica da malha experimental e do sistema de coorde-
nadas utilizados na análise modal com acelerômetros triaxiais, em a) e b). 
Indicação dos pontos de referência e de obtenção de resposta para a análise 
de não-linearidade, em a), b) e c).  
Com o vibrômetro a laser, uma análise modal nos planos lateral 
esquerdo e superior do conjunto foi realizada a fim de confirmar os 
resultados da análise anterior e verificar com mais clareza algumas for-
mas modais do conjunto. As Figuras 56a e 56b mostram a malha expe-
rimental criada nos planos em questão. Neste caso, as excitações foram 
aplicadas na mesma direção de medição da resposta e fixadas no estator 
em planos paralelos aos destacados. Nesta análise a resolução adotada 
no domínio da frequência é de 0,9 Hz para a banda de 70 a 6250 Hz. 
Cada ponto medido é o resultado médio de 40 amostras de mobilidade. 
Mais informações sobre os equipamentos adotados podem ser encontra-
dos no APÊNDICE F. 
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                                        a)                                                 b) 
Figura 56 – Malha experimental utilizada na análise modal com o vibrôme-
tro a laser nos planos lateral esquerdo e superior do conjunto. 
 A seguir, tem-se a análise dos principais resultados dos ensaios 
apresentados. 
4.1.2 Análise dos resultados 
Observando as Figuras 57, 58 e 59, as curvas em cor cinza são 
as FRFs medidas diretamente no bloco (pontos B1, B2 e B3), sem a 
condição de contorno do estator e referência fixa no ponto B1. O restan-
te das FRFs é resultado da medição dos sinais de resposta nos mesmos 
pontos do bloco com o estator conectado (mantendo-se a mesma refe-
rência), para quatro níveis de excitação distintos: variação de N.1 (mais 
baixo) a N.4 (4 vezes mais alto que N.1). Nas Figuras mencionadas, 
percebe-se que o estator amortece os níveis de resposta do bloco entre 0 
e 8 kHz e os amplifica entre 8 e 10 kHz. 
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Figura 57 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e obtenção de resposta no mesmo ponto (direção z), na presença 
e na ausência do estator. 
 
Figura 58 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e obtenção de resposta no ponto B2 (direção x), na presença e na 
ausência do estator. 
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Figura 59 – Acelerâncias para o caso de excitação do bloco no ponto B1 
(direção z) e obtenção de resposta no ponto B3 (direção y), na presença e na 
ausência do estator. 
Os efeitos de não-linearidade dependentes da amplitude de exci-
tação, identificados por Gomes (2014) sobre o estator, foram novamente 
percebidos sobre o conjunto acoplado, conforme o esperado. Como no 
caso do estator, a não-linearidade do conjunto está relacionada à rigidez 
cúbica (DIMITRIADIS; VIO, 2006 e WORDEN; TOMLINSON, 2000), 
devido ao deslocamento das frequências naturais com a alteração da 
amplitude de excitação, enfatizado nas bandas de 800 a 2000 Hz, de 
3500 a 5500 Hz e de 8000 a 10000 Hz, nas Figuras 57, 58 e 59. As não-
linearidades citadas também estão ligadas às quedas de coerência. 
Além dos pontos de referência e de medição de resposta mos-
trados nas Figuras 54a e 54b, outras duas referências de excitação foram 
aplicadas nas direções radial e transversal do estator e as respostas fo-
ram medidas em vários outros pontos. Como os efeitos de não-
linearidade foram semelhantes aos destacados anteriormente, estes re-
sultados foram omitidos. 
 A linearização estrutural é uma boa aproximação para a realiza-
ção de estudos vibroacústicos. Seria interessante analisar as variações de 
resposta da estrutura em condições reais de funcionamento, avaliar a 
10
-4
10
-2
10
0
10
2
10
4
H
a
 [
(m
/s
2
)/
N
]
 
 
N.1 N.2 N.3 N.4
1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
0.9
0.95
1
Frequência [Hz]

119 
 
4.1 Análise modal experimental 
representatividade do modelo proposto e propor novos ajustes, caso seja 
necessário. 
 As análises modais feitas com transdutores triaxiais foram satis-
fatórias para as duas configurações de ensaio. As quedas de coerência 
observadas destacam-se principalmente nas regiões de queda de ampli-
tude das FRFs e regiões nas quais a não-linearidade é destacada, con-
forme o esperado. Entretanto, partindo-se do princípio de que o sinal foi 
adquirido e tratado de maneira adequada, considera-se que há efeitos de 
não-linearidade no processo de cálculo dos polos do sistema, semelhante 
ao ocorrido com o estator, separadamente.  
Para a referência de excitação no ponto B4 (direção x), tem-se a 
acelerância soma indicada na cor preta da Figura 60, a partir da qual 
foram calculados os polos representados pelas linhas verticais, em ver-
melho. Apesar de a estabilização ocorrer de maneira adequada, houve 
dificuldade para a obtenção de formas modais bem definidas. Além da 
não linearidade aparente, outro fator que dificulta este processo é o ele-
vado amortecimento da estrutura. 
 
Figura 60 – Identificação dos polos a partir da soma das FRFs obtidas pela 
excitação da estrutura na direção axial do cilindro. 
Mais uma vez é realçada a necessidade de um controle reali-
mentado entre excitação e resposta para minimizar os erros de identifi-
cação dos parâmetros modais, no caso de medição dos sinais de resposta 
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com acelerômetros triaxiais. As FRFs soma para as duas referências 
adotadas (B1 e B4) são mostradas na Figura 61, nas cores azul e preta: 
 
Figura 61 – Acelerâncias soma para as duas referências de excitação do 
conjunto (B1 e B4). 
Poucas formas modais apresentaram boa definição para o inter-
valo de frequência de 70 a 6000 Hz. Algumas das soluções mostradas 
nas Figuras 62a a 62l apresentam baixas amplitudes de deformação 
dificultando a interpretação e a correlação de formas modais com os 
resultados numéricos. Devido aos problemas de conversão e leitura de 
arquivos entre os softwares comerciais utilizados, o cálculo do MAC do 
conjunto foi inviabilizado. Assim, a validação do modelo foi baseada na 
inspeção dos modos de vibração, do pareamento entre FRFs numéricas e 
experimentais, e de frequências naturais. 
Efeito semelhante ao verificado na análise do estator, as fre-
quências de 338,5 e 696,0 Hz são movimentos globais de rotação da 
peça, sem deformação aparente, ou seja, movimento relativo entre a 
peça e o enrolamento (Figuras 62a e 62b). As formas modais de 965,5 
Hz (Figura 62c) e 1161,3 Hz (Figura 62e) enfatizam o cisalhamento 
frontal e lateral do estator, respectivamente. As formas modais corres-
pondentes a 1078,3 e 1253,6 Hz (Figuras 62d e 62f, respectivamente) 
mostram pulsações transversais das laterais do estator juntamente com 
deformações longitudinais do bloco. A frequência natural de 1854,4 Hz 
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(Figura 62g) mostra a deformação de torção transversal do bloco em 
conjunto com o estator. A elevada flexibilidade transversal do bloco e 
do estator é destacada nas frequências de 2082,6 Hz, 2872,3 Hz, 3186,9, 
4724,5 Hz e 5376,1 Hz (Figuras 62h a 62l, na mesma sequência). 
          
a) ω 
E: 338,5 Hz        b) ω 
E: 696,0 Hz        c) ω 
E: 965,5 Hz        d) ω 
E: 1078,3 Hz 
          
e) ω 
E: 1161,3 Hz       f) ω 
E: 1253,6 Hz       g) ω 
E: 1854,4 Hz       h) ω 
E: 2082,6 Hz 
          
i) ω 
E: 2872,3 Hz        j) ω 
E: 3186,9 Hz       k) ω 
E: 4724,5 Hz       l) ω 
E: 5376,1 Hz 
Figura 62 – Modos de vibração do conjunto obtidos pela análise modal com 
acelerômetros triaxiais.  
Em frequências próximas às indicadas nas Figuras 62a e 62b, 
tem-se as três formas modais das Figuras 63a, 63b e 63c, também calcu-
ladas pelo Método PolyMAX. Em função das dificuldades de medição 
de velocidade pelo vibrômetro a laser sobre a área do enrolamento, 
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foram selecionados apenas os melhores resultados. Também foram veri-
ficadas torções do enrolamento no plano x-y. 
                                 
                 a) ω 
E: 437,0 Hz             b) ω 
E: 723,9 Hz            c) ω 
E: 655,8 Hz 
Figura 63 – Formas modais do enrolamento detectadas pela análise modal 
experimental do conjunto pela medição de respostas de velocidade na vista 
lateral esquerda (plano x-z) e excitação em plano paralelo. 
No caso das análises modais realizadas nos planos lateral es-
querdo e superior, têm-se as principais formas modais identificadas nas 
Figuras 64, 65, 66 e 67. Algumas se complementam e aparecem recipro-
camente nos dois planos em frequências próximas, segundo as Figura 
64a a 64d. As formas modais das Figuras 64d, 65c, 66a e 66d são as 
mesmas das Figuras 62g, 62i, 62j e 62l. Além da forma modal da Figura 
64d, que corresponde à indicada na Figura 62g, foram detectadas outras 
formas de torção transversal do bloco em conjunto com o estator, apon-
tadas nas Figuras 64a e 64c. Na banda de 2000 a 2900 Hz foram obser-
vados modos de vibração bastante similares, mostrados nas Figuras 65a 
a 65d. A região frontal do bloco vibra intensamente na banda de 3000 a 
3300 Hz, em conformidade com as formas modais das Figuras 66a, 66b 
e 66c. Por fim, a flexão das pernas frontais do bloco é realçada em fre-
quências superiores a 7000 Hz, segundo o exemplo das Figuras 67a, 67b 
e 67c. Mais detalhes sobre as formas modais do conjunto situam-se no 
APÊNDICE G. 
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       ω 
E: 880,3 Hz          ω 
E: 1156,7 H       ω 
E: 1383,3 Hz           ω 
E: 2147,3 Hz              
                                        
ω 
E: 718,1 Hz             ω 
E: 1124,9 Hz            ω 
E: 1477,3 Hz          ω 
E: 1925,9 Hz                     
             a)                                  b)                                 c)                             d) 
Figura 64 – Formas modais do conjunto identificadas experimentalmente 
pelas vistas superior e lateral esquerda (planos x-z e x-y, respectivamente). 
 
                                             
a) ω 
E: 2178,0 Hz       b) ω 
E: 2417,1 Hz      c) ω 
E: 2697,9 Hz       d) ω 
E: 2740,0 Hz 
Figura 65 – Formas modais do conjunto identificadas experimentalmente 
pela vista lateral esquerda (plano x-z). 
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  a) ω 
E: 3037,5 Hz       b) ω 
E: 3185,0 Hz        c) ω 
E: 3262,2 Hz      d) ω 
E: 5423,1 Hz 
Figura 66 – Formas modais do conjunto identificadas experimentalmente 
pelas vistas superior e lateral esquerda (planos x-z e x-y, respectivamente). 
                                       
a) ω 
E: 7160,0 Hz                  b) ω 
E: 8487,2 Hz                 c) ω 
E: 9144,4 Hz 
Figura 67 – Formas modais do conjunto identificadas experimentalmente 
pela vista superior (plano x-y). 
 No item seguinte, tem-se a descrição do modelo de conjunto, 
fundamentado pelas informações apresentadas até aqui. 
4.2 Modelo numérico do conjunto 
Com a junção dos modelos do bloco e do estator, ajustados nos 
Capítulos 2 e 3, tem-se o retrato do conjunto mostrado na Figura 68a. 
De acordo com a Figura 68b, a única mudança de contato, em relação 
aos definidos anteriormente para o estator, foi a troca das arruelas supe-
riores pelas bases do bloco. Após a união dos componentes a etapa sub-
sequente é a aplicação da pré-carga padrão (determinada anteriormente) 
sobre os parafusos em uma análise estática. Na cor azul clara da Figura 
68c é enfatizado o efeito localizado deste esforço sobre os nós mais 
próximos aos parafusos, no pacote de lâminas do estator.
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    a)                                                               b) 
 
                                                                c)  
Figura 68 – Malha numérica do conjunto bloco e estator, em a). Representa-
ção das zonas de contato entre os componentes, em b). Representação do 
efeito da pré-carga de fixação dos componentes, em c). 
 Através dos métodos de síntese modal, citados no Capítulo 3, 
foram obtidas as frequências naturais e modos de vibração do conjunto 
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bloco e estator. Alguns dos principais parâmetros modais estão mostra-
dos nas Figuras 69, 70, 71 e 72, juntamente com os pares experimentais. 
Mais informações podem ser encontradas no APÊNDICE G.  
O cisalhamento lateral do conjunto é uma característica eviden-
te das formas modais mostradas nas Figuras 69b e 69c. As formas mo-
dais com deformações predominantemente transversais possuem bastan-
te semelhança, conforme mostrado nas Figuras 69a, 70b e 70c.  
                             
ω 
E: 718,1 Hz                       ω 
E: 1124,9 Hz                       ω 
E: 965,5 Hz 
    
ω 
N: 580,1 Hz                    ω 
N: 1095,6 Hz                 ω 
N: 1274,4 Hz 
                     a)                                            b)                                        c) 
Figura 69 – Comparação entre os principais modos de vibração e frequên-
cias naturais do conjunto: experimentais acima e numéricos abaixo. 
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        ω 
E: 1078,3 Hz                      ω 
E: 1477,3 Hz                       ω 
E: 1854,4 Hz 
           
ω 
N: 1189,3 Hz                   ω 
N: 1562,5 Hz                        ω 
N: 2383,2 Hz 
                   a)                                          b)                                             c) 
Figura 70 – Comparação entre os principais modos de vibração e frequên-
cias naturais do conjunto: experimentais acima e numéricos abaixo. 
Outra característica modal importante é a flexão do bloco na di-
reção transversal, conforme exposto na Figura 71a. Um exemplo de 
pulsação radial do estator é mostrado na Figura 71c. Em torno de 3157,7 
Hz ocorrem modos de flexão localizados na extremidade frontal do 
bloco (Figura 71b), o qual poderia ser descartado em um projeto futuro. 
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    ω 
E: 2872,3 Hz                       ω 
E: 3262,2 Hz                           ω 
E: 5423,1 Hz 
       
ω 
N: 2670,9 Hz                      ω 
N: 3157,7 Hz                        ω 
N: 4528,4 Hz 
                   a)                                           b)                                              c) 
Figura 71 – Comparação entre os principais modos de vibração e frequên-
cias naturais do conjunto: experimentais acima e numéricos abaixo. 
 Apesar de não terem sido excitados satisfatoriamente na análise 
modal experimental, as formas modais da Figura 72 mostram informa-
ções importantes sobre a estrutura. Nas Figuras 72a e 72b, fica evidente 
a flexibilidade do bloco nas regiões frontal (2118,5 Hz) e na base trasei-
ra (3926,9 Hz), próxima à conexão com o tubo de descarga. Já a Figura 
72c enfatiza a participação do estator em um modo radial em torno de 
3821,5 Hz. 
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           ω 
N: 2118,5 Hz                    ω 
N: 3926,9 Hz                    ω 
N: 3821,5 Hz 
                       a)                                         b)                                        c) 
Figura 72 – Modos de vibração pouco excitados nas análises modais expe-
rimentais. 
Com base nestes resultados, verifica-se que o conjunto apresen-
ta maiores amplitudes de deformação nos modos de baixa frequência, 
entre 350 e 3300 Hz. As deformações visíveis do bloco ocorrem na 
maior parte do espectro, entre 580 e 10000 Hz. O enrolamento apresenta 
influência predominante sobre o nível de resposta entre 350 e 900 Hz. 
Principalmente em médias e altas frequências (entre 1000 e 10000 Hz), 
há uma elevada densidade modal caracterizada por baixas amplitudes de 
deformação do conjunto, boa parte restrita ao enrolamento e aos dentes 
do estator. 
Em algumas bandas de frequência (acima de 1600 Hz), o bloco 
apresenta formas modais com maiores amplitudes de deformação, sendo 
que o estator apenas acompanha o seu movimento. Estas são bastante 
semelhantes às formas modais do próprio bloco, quando analisado indi-
vidualmente. 
O último aspecto a ser avaliado sobre a representatividade do 
modelo de conjunto é a resposta dinâmica. Os pontos de referência de 
excitação (B4) e de obtenção de resposta de aceleração (B2, B5, B6, E1 
e E3) são mostrados nas Figuras 73a, 73b e 73c. 
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                 a)                                               b)                                    c) 
Figura 73 – Indicação dos pontos de referência e de obtenção de resposta 
para a correlação entre FRFs de acelerância numéricas e experimentais. 
As superposições das FRFs estão mostradas nas Figuras 74, 75, 
76 e 77. Em cada gráfico, as três curvas em cinza representam o teste de 
variabilidade experimental do conjunto, que considera a conexão do 
mesmo bloco a três estatores distintos. Sabe-se que a variabilidade expe-
rimental proveniente do bloco, verificada no Capítulo 2, é pequena se 
comparada à do estator, estimada no Capítulo 3. Conforme comentado 
no Capítulo 3, as principais justificativas para as discrepâncias de um 
conjunto para o outro são: a variação de rigidez de fixação dos enrola-
mentos; as incertezas de aperto dos parafusos; a própria configuração 
experimental que não pode ser exatamente ser reproduzida de um ensaio 
para o outro. As condições de contorno e o uso de acelerômetros triaxi-
ais colados sobre várias lâminas também induzem a erros no processo de 
obtenção de dados.  
Apesar de haver diferenças acentuadas nos níveis de resposta na 
banda de 6000 a 10000 Hz, considera-se que o conjunto bloco e estator 
apresenta uma variabilidade experimental relativamente baixa de 0 a 
6000 Hz, justificando o ajuste de um modelo numérico para representar 
a totalidade das peças físicas. 
As diferenças entre o modelo numérico e os componentes físi-
cos, na banda de 350 a 800 Hz, ocorrem devido ao efeito do enrolamen-
to que foi desconsiderado no modelo numérico simplificado. O uso do 
modelo completo proposto no Capítulo 3 satisfaz esta necessidade, po-
rém exige uma capacidade computacional muito superior para o mesmo 
período de simulação. 
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Percebe-se que as FRFs do modelo numérico (em cor preta, li-
nha tracejada) se aproximam bastante das experimentais em todos os 
pontos mencionados. As diferenças são mais perceptíveis em frequên-
cias superiores a 6000 Hz. Mesmo a FRF oriunda da medição de respos-
ta em uma direção diferente à de excitação (Figura 75) proporciona bons 
resultados, reforçando a representatividade do modelo (simplificado). 
O fator de amortecimento é aplicado sobre cada componente, de 
acordo com os valores ajustados nos Capítulos 2 e 3. A calibração do 
amortecimento através do modelo de Rayleigh pode fornecer melhores 
resultados para o estator e, consequentemente, para o conjunto. Melho-
rias na representatividade também podem ser alcançadas pelo uso do 
modelo completo (Capítulo 3). Entretanto, em função da exigência de 
uma capacidade computacional bastante inferior, optou-se pelo uso do 
modelo simplificado do estator. 
 
Figura 74 – Comparação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação no ponto B4 (direção x) e medição de resposta no ponto B5, dire-
ção x. 
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Figura 75 – Comparação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação no ponto B4 (direção x) e medição de resposta no ponto B6, dire-
ção y. 
 
Figura 76 – Comparação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação no ponto B4 (direção x) e medição de resposta no ponto B2, dire-
ção x. 
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Figura 77 – Correlação entre acelerâncias numéricas e experimentais para 
excitação no ponto B4 (direção x) e medição de resposta no ponto E1, dire-
ção x. 
No próximo capítulo é realizada uma avaliação do conjunto 
bloco e estator em uma condição típica de funcionamento em regime 
permanente, e também proposto um modelo multicorpos do conjunto 
interno. 
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5 AVALIAÇÃO DO CONJUNTO EM CONDIÇÃO DE 
OPERAÇÃO 
O conjunto bloco e estator pode apresentar modificações no seu 
comportamento vibratório quando conectado a outros componentes, pois 
está sujeito a diferentes condições de contorno e excitações. Este estudo 
se torna mais importante pelo fato de haver não-linearidades relaciona-
das, principalmente, às descontinuidades nas juntas e contatos entre os 
componentes. Estas introduzem incertezas na previsão do seu compor-
tamento vibratório através de representações numéricas simplificadas.  
Neste capítulo será realizada uma análise do conjunto bloco e 
estator em uma condição típica de funcionamento para avaliar a possível 
relação entre suas formas modais e suas deformações em operação. Ou-
tro interesse é avaliar os níveis de resposta nos principais pontos de 
ligação entre o conjunto interno e a carcaça a fim de avaliar a represen-
tatividade de um modelo multicorpos proposto.  
5.1 Análise do comportamento vibratório do conjunto bloco e esta-
tor em condição de operação 
Para a aquisição dos dados do conjunto em operação foi monta-
da a bancada experimental mostrada na Figura 78, na qual estão indica-
dos os principais equipamentos utilizados na análise, a destacar: o con-
junto interno do compressor, em circuito fechado entre a sucção e a 
descarga para a passagem de fluido refrigerante (R134a); o painel de 
controle, cuja função é monitorar e ajustar a entrada e a descarga de 
fluido refrigerante no sistema; tacômetro, para monitorar a posição do 
eixo e associar a mesma condição inicial aproximada para todos os pon-
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tos a serem medidos; analisador de sinais SCADAS Mobile e notebook 
para a aquisição e tratamento dos sinais de aceleração medidos por ace-
lerômetros. As características da instrumentação empregada são indica-
das no APÊNDICE H. 
Por meio de sete acelerômetros triaxiais e quatro uniaxiais (R1 a 
R4) foram medidos os sinais de aceleração nos 104 pontos indicados na 
Figura 79a, em vista isométrica. Os uniaxiais são referências (normais à 
superfície) para a realização da correlação cruzada (crosspower spec-
trum) com o restante dos pontos, sendo que o objetivo é analisar os mo-
vimentos relativos do conjunto bloco e estator para uma frequência de 
rotação do eixo de aproximadamente 58,5 Hz. 
Para minimizar os efeitos de desvio de posição do tacômetro 
durante monitoramento dos ciclos e da troca de acelerômetros triaxiais 
entre uma parada e outra, cada coordenada medida é resultado de uma 
média de 300 amostras. Após o tacômetro ativar o início de uma medi-
ção em uma posição fixa do eixo, cada amostra de dados é resultado de 
uma aquisição de um período de 3,2 s. A resolução do sinal no domínio 
da frequência é de 0,625 Hz para a banda de 0 a 10 kHz. Assim, apesar 
do compressor ser desligado entre uma aquisição e outra, após um perí-
odo de estabilização de 5 minutos, tem-se a mesma condição inicial 
entre os sinais dos pontos medidos, associada à posição do eixo. O nú-
mero elevado de amostras por média também viabiliza uma aproxima-
ção estável para o regime de operação do compressor. Vale ressaltar que 
o efeito da cavidade acústica não foi considerado neste teste. 
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Figura 78 – Aparato experimental utilizado na aquisição de dados para 
análise do comportamento vibratório do conjunto em operação. Na imagem 
ampliada, tem-se a suspensão do kit pelas molas da base e suas ligações 
com os canais de sucção e de descarga de gás, no interior da caixa de teste. 
Cada referência indicada na Figura 79 (R1, R2, R3 e R4) pro-
porciona uma análise particular. Ao todo, têm-se quatro soluções que se 
complementam e darão suporte à interpretação dos resultados. 
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             a)                                b)                                    c)                              d) 
Figura 79 – Vista isométrica da malha experimental e sistema de coordena-
das adotado, em a). Pontos estratégicos de medição de resposta de acelera-
ção e referências indicados nas imagens de a) a d). 
Cinco pontos foram analisados separadamente por estarem pró-
ximos às conexões que conduzem boa parte da energia vibratória até a 
carcaça do compressor (CARMO, 2001; DIESEL; LENZI, 1999; DIE-
SEL, 2000; FULCO, 2008; FULCO, 2014; RODRIGUES, 2003). Os 
mesmos estão indicados nas Figura 79b e 79c. Os pontos K1, K2, K3 e 
K4 localizam-se sobre o estator, próximos às conexões do kit com as 
molas. Já o ponto K5 encontra-se sobre o bloco, próximo à sua ligação 
com o tubo de descarga. Os espectros de aceleração medidos nestes 
pontos estão indicados nas Figuras 80 a 84, nas três direções ortogonais. 
Justamente, as componentes harmônicas com maior amplitude 
de aceleração medidas encontram-se na banda de 58 a 3200 Hz, na qual 
ocorrem os modos com maior amplitude de deformação do conjunto 
bloco e estator, e as excitações forçadas provenientes dos principais 
componentes do mecanismo de compressão do gás e do motor elétrico. 
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Figura 80 – Espectros de resposta do kit no ponto K1, nas três direções 
ortogonais x, y e z.  
 
Figura 81 – Espectros de resposta do kit no ponto K2, nas três direções 
ortogonais x, y e z. 
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Capítulo 5. Avaliação do conjunto em condição de operação 
 
Figura 82 – Espectros de resposta do kit no ponto K3, nas três direções 
ortogonais x, y e z. 
 
Figura 83 – Espectros de resposta do kit no ponto K4, nas três direções 
ortogonais x, y e z.  
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5.1 Análise do comportamento vibratório 
 
Figura 84 – Espectros de resposta do kit no ponto K5, nas três direções 
ortogonais x, y e z. 
 Observando as respostas do conjunto nos mesmos pontos, per-
cebe-se que a direção y possui as menores amplitudes ao longo do es-
pectro. Em geral, as direções x e z apresentam níveis de aceleração bas-
tante semelhantes na banda de interesse. Entretanto, os níveis se mos-
tram superiores na direção x do ponto K5 (Figura 84), entre 1000 e 2500 
Hz e entre 8000 e 9500 Hz. Nota-se que nesta região de ligação do tubo 
de descarga com o bloco as amplitudes de resposta são superiores, em 
relação aos outros pontos mencionados. 
 As amplificações do nível de resposta nos pontos K2 e K3, 
localizados na região frontal do conjunto, podem estar relacionadas aos 
modos de vibração do conjunto bloco e estator, cujas deformações as-
semelham-se à mostrada na Figura 85, visualizadas a partir de 7000 Hz. 
Nas frequências harmônicas de excitação do kit, foram verifica-
das deformações semelhantes às formas modais do conjunto bloco e 
estator. Estas podem estar amplificando os níveis de resposta do conjun-
to, quando muito próximas às frequências harmônicas. Nas Figuras 86a 
a 87f, foram listadas algumas deformações do conjunto em operação que 
se assemelham com as formas modais do conjunto bloco e estator. As 
respectivas frequências numéricas e experimentais encontram-se abaixo 
de cada imagem para a comparação. 
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Capítulo 5. Avaliação do conjunto em condição de operação 
 
Figura 85 – Forma modal do conjunto bloco e estator na frequência de 
8487,2 Hz. Outras formas modais apresentam deformação semelhantes a 
partir de 7000 Hz. 
 Percebe-se que as bases do bloco apresentam certa liberdade de 
movimento quando acopladas ao estator, conforme enfatizado nas de-
formações da Figura 86b, pelo cisalhamento lateral do conjunto. O efei-
to de torção do bloco fica bastante evidente nas Figuras 86a e 87c. Já os 
movimentos de flexão aparecem nas Figuras 86d, 87e e 87f. Na Figura 
86e é mostrada a flexão da extremidade frontal do bloco, que pode ser 
eliminada em um futuro projeto. 
As diferenças entre as frequências naturais se devem principal-
mente à massa e à rigidez adicionais devidas às condições de contorno 
do mecanismo de compressão, das molas da base e das ligações de suc-
ção e descarga atuantes sobre o conjunto bloco e estator, não levados em 
consideração na análise modal numérica do conjunto. Outro efeito, em-
bora menor, é a própria imprecisão do modelo numérico. 
As componentes harmônicas também são intensificadas próxi-
mo a 5400 Hz e 6400 Hz, em torno das quais também foram verificadas 
formas modais do conjunto. 
O mecanismo de compressão contribui fortemente para os ní-
veis de resposta do conjunto nas primeiras frequências harmônicas, 
principalmente em 58,5 Hz e 117,2 Hz, aproximadamente. Os movimen-
tos globais do conjunto observados nestas componentes são de rotação 
em torno dos eixos y e z, respectivamente. 
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ω 
E: 877,8 Hz                           ω 
E: 937,5 Hz                          ω 
E: 1521,5 Hz 
                       
       ω 
N: 580,1 Hz                      ω 
N: 1095,6 Hz                     ω 
N: 1562,5 Hz 
                      a)                                             b)                                             c)                          
                         
ω 
E: 2108,6 Hz                        ω 
E: 2633,2 Hz                          ω 
E: 3277,1 Hz 
                           
ω 
N: 2118,5 Hz                           ω 
N: 3157,7 Hz                      ω 
N: 2670,9 Hz 
                  d)                                                 e)                                          f) 
Figura 86 – Excitação de algumas formas modais do conjunto bloco e esta-
tor, próximas a frequências harmônicas de excitação, em condição típica de 
operação do conjunto interno. 
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5.2 Modelo multicorpos equivalente 
Uma comprovação importante da representatividade do modelo 
numérico dos componentes em estudo é a verificação do seu comporta-
mento vibratório em uma condição típica de funcionamento. Isto é pos-
sível através do pareamento entre os espectros de resposta medidos ex-
perimentalmente e obtidos numericamente pelo modelo multicorpos 
ajustado. Durante uma análise das respostas do conjunto em operação, 
podem ser escolhidos alguns pontos de referência sobre estator, próxi-
mos às molas, e no bloco, próximos ao filtro de descarga do fluido refri-
gerante.  
Apesar das juntas e contatos admitirem soluções não-lineares no 
modelo numérico, o fato do estator ser representado por um volume 
equivalente pode acarretar em efeitos diferentes dos que ocorrem na 
realidade. 
Com base na metodologia criada por Myrria Neto (2015), um 
modelo simplificado do kit foi ajustado (Figura 87) para a comparação 
dos resultados do modelo proposto com os medidos em operação (Figu-
ra 78). Além do conjunto bloco e estator, o modelo é composto pelas 
peças do mecanismo de compressão (eixo, rotor, biela, pistão e cabeço-
te), considerados apenas como corpos rígidos, com massa calibrada. 
Outra simplificação foi a adição de rigidez equivalente nas regiões de 
conexão das molas da base do kit e do filtro de descarga, conforme indi-
cado no Tabela 14. 
Em uma análise estrutural transiente, partes rígidas são muitas 
vezes utilizadas para representar os mecanismos que possuem movimen-
to, dispensando-se o interesse de verificar as distribuições de tensão e 
deformações envolvidas no processo, de forma detalhada. A informação 
de saída de uma parte rígida é o seu movimento global e qualquer força 
transferida por ela ao resto da estrutura. Essencialmente, é representada 
por um ponto de massa ligado ao resto da estrutura através de articula-
ções. Assim, em uma análise estrutural transiente de corpos rígidos, as 
únicas cargas aplicáveis em uma parte rígida são a aceleração e veloci-
dade rotacional, a um custo computacional relativamente reduzido.
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5.2 Modelo multicorpos equivalente 
 
Figura 87 – Modelo multicorpos com componentes rígidos e flexíveis. 
Tabela 14 – Condições de contorno equivalentes utilizadas para representar 
as molas de suspensão e o tubo de descarga (MYRRIA NETO, 2015). 
Condição de contorno Direção Rigidez [N/m] 
  X  
Molas de suspensão Y  
  Z  
  X  
Tubo de descarga Y  
  Z  
 
Futuramente, a representatividade de um modelo completo, com 
todas as propriedades dos componentes flexíveis ajustadas, poderá ser 
avaliada. Porém, demandaria uma capacidade computacional superior à 
exigida no modelo proposto. 
As juntas entre os componentes do mecanismo de compressão 
foram especificadas por Myrria Neto (2015), designadas nas Figuras 88a  
a 89h: na Figura 88a, tem-se a junta fixa entre o cabeçote e o bloco; na 
Figura 88b, tem-se a junta de translação entre o pistão e o bloco; as 
Figuras 88c e 89d, indicam as ligações de rotação entre a biela e o pis-
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tão, e o semi-eixo excêntrico e a biela, respectivamente; as juntas de 
revolução entre os mancais do bloco e o eixo são especificadas na Figu-
ra 88e; a união fixa entre o eixo e o rotor é apontada na Figura 88f; fi-
nalmente, as representações das condições de contorno das molas de 
suspensão e do tubo de descarga estão mostradas nas Figuras 88g e 89h, 
na mesma sequência. Neste caso apenas o conjunto bloco e estator (ajus-
tado) é considerado como flexível. 
          
       a) Cabeçote e bloco              b) Pistão e bloco                c) Biela e pistão 
                              
d) Semi-eixo excêntrico e biela   e) Mancais superior e inferior       f) Eixo e rotor 
         
                            g) Molas de suspensão                    h) Tubo de descarga 
Figura 88 – Representação das conexões entre os componentes e condições 
de contorno do conjunto interno do compressor. 
Os esforços magnéticos sobre os dentes do estator e de com-
pressão do gás refrigerante sobre o pistão são aplicados sobre as faces 
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destes componentes, conforme indicado na cor verde nas Figura 89a e 
90b.  
O perfil de pressão medido na câmara de compressão do motor 
em operação é mostrado na Figura 90. A partir do conhecimento da área 
do pistão em contato com o fluido refrigerante, pode-se determinar o 
perfil de força atuante em um ciclo de aproximadamente 0,0167s. O 
perfil de tensão atuante em uma face do dente do estator, devido aos 
efeitos magnéticos, é mostrado na Figura 91 para o mesmo intervalo de 
tempo. Apesar de Myrria Neto (2015) enfatizar em seu trabalho que os 
efeitos magnéticos não apresentam tanta influência sobre a excitação do 
conjunto interno quanto os esforços de compressão de fluido refrigeran-
te, ambos podem ser considerados nas simulações. 
 
 
 
 
 
 
                                     
                                     a)                                                       b) 
Figura 89 – Locais de aplicação dos esforços devidos ao mecanismo de 
compressão e ao campo magnético. 
 
Figura 90 – Perfil de pressão medido na câmara de compressão e força 
resultante sobre o pistão. 
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Figura 91 – Perfil típico de tensão magnética atuante em cada dente do 
estator. 
A solução do modelo no domínio do tempo consiste na aplica-
ção da pré-tensão sobre os parafusos que unem o bloco ao estator e dos 
esforços mecânicos e magnéticos, quando o motor elétrico estiver na sua 
frequência de rotação nominal (aproximadamente 58,5 Hz). Primeira-
mente, tem-se um período de partida do tipo rampa, no qual é imposta a 
frequência de rotação nominal sobre o eixo. Um segundo período é ne-
cessário para a aplicação das cargas em regime permanente. 
Somente as respostas estabilizadas devem servir de referência 
para a comparação com os resultados experimentais do kit em operação. 
Esta necessidade de estabilização encarece o problema computacional-
mente, já que o período inicial de simulação é descartado. Para um 
computador pessoal com um processador Intel®Core™ i7-3770 (3.9 
GHz), memória RAM de 32 GB (DDR3) e HD de 1 TB (SSD), estima-
se que o tempo de solução do modelo proposto é de aproximadamente 
144 horas (6 dias), para uma resolução de 0,0004 s e um período de 0,51 
s. Os resultados permitem uma resolução de 2,93 Hz e análises dos es-
pectros de resposta até 5000 Hz. 
As Figuras 92 a 96 mostram as comparações entre os espectros 
de resposta experimentais e numéricos resultantes desta simulação tran-
siente nos pontos próximos às molas (K1, K2, K3 e K4) e ao tubo de 
descarga (K5). A localização destes pontos pode ser vista nas Figuras 
79b e 80c, do item 5.1. 
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5.2 Modelo multicorpos equivalente 
Observando as Figuras 92 e 93, percebe-se que os níveis de res-
posta de aceleração nos pontos K1, K2 (direção z) são bastante seme-
lhantes em toda a faixa de análise. Entretanto, conforme evidenciado nas 
Figuras 94, 95 e 96, os pontos K3, K4 e K5 (direções z, z e x, respecti-
vamente) apresentam certa discrepância nas amplitudes de resposta, 
principalmente em frequências inferiores a 2500 Hz. Os pontos K4 e K5 
são os mais próximos ao local de conexão do bloco com o tubo de des-
carga e o modelo numérico tende a apresentar um nível de resposta infe-
rior próximo a esta ligação, já que as molas equivalentes não são as 
melhores representações para esta condição de contorno. Assim, além da 
adição de flexibilidade às peças que compõem o mecanismo de com-
pressão, outra melhoria da representação numérica seria a adição das 
molas de suspensão e do filtro de descarga ao modelo proposto. 
 
Figura 92 – Comparação entre os níveis dos espectros de resposta numérico 
e experimental no ponto K1, direção z.  
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Figura 93 – Comparação entre os níveis dos espectros de resposta numérico 
e experimental no ponto K2, direção z.  
 
 
Figura 94 – Comparação entre os níveis dos espectros de resposta numérico 
e experimental no ponto K3, direção z. 
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Figura 95 – Comparação entre os níveis dos espectros de resposta numérico 
e experimental no ponto K4, direção z. 
 
Figura 96 – Comparação entre os níveis dos espectros de resposta numérico 
e experimental no ponto K5, direção x. 
Após a verificação de que modelo de conjunto apresenta poten-
cial para fornecer boas estimativas dos níveis de resposta, pode-se utili-
zá-lo como base para prever o desempenho dos componentes atuais no 
funcionamento do compressor e propor possíveis melhorias de projeto.
  
 
 
  
 
 
 
6 CONCLUSÕES 
O estudo vibroacústico e propostas de mudanças de projeto de 
máquinas elétricas devem ser embasados em modelos suficientemente 
representativos a fim de justificar e comprovar as alterações sugeridas 
de acordo com a confiabilidade desejada. 
Obteve-se um modelo numérico do bloco que representa a peça 
real através da determinação de propriedades físicas equivalentes. Após 
a correção da geometria nominal, um conjunto de propriedades isotrópi-
cas foi ajustado. Entretanto, percebeu-se que em uma faixa de frequên-
cia eram observadas duas formas modais numéricas em ordens diferen-
tes das encontradas experimentalmente. Assim, foi proposto um novo 
ajuste de propriedades isotrópicas para três regiões distintas da peça, 
melhorando a representatividade do modelo anterior. Percebeu-se que as 
pequenas variações das magnitudes de rigidez determinadas nestas três 
regiões podem indicar variações de propriedades da peça real devido ao 
processo de fabricação. Estes efeitos podem estar ligados ao resfriamen-
to da peça, às variações da sua composição química ou até mesmo im-
perfeições que possivelmente tornam suas características heterogêneas 
ao longo do seu volume. 
A utilização do método de homogeneização para o ajuste de 
propriedades ortotrópicas do estator laminado apresentou bons resulta-
dos. Comprovou-se que é satisfatória a definição de um único conjunto 
de propriedades físicas para a banda de 0 a 10000 Hz. Este ajuste para 
uma ampla faixa de frequência abre um leque de opções para a análise 
dinâmica de compressores no âmbito computacional, pois a torna mais 
representativa para a realização de testes tanto no domínio da frequência 
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como no domínio do tempo, no qual se podem simular condições reais 
de funcionamento da máquina. 
Entretanto, este método pode apresentar limitações. A ausência 
física das lâminas no modelo numérico do estator pode ocasionar o apa-
recimento de efeitos e até mesmo formas modais não existentes na práti-
ca, principalmente em altas frequências. Em contrapartida, todas as 
formas modais identificadas experimentalmente apresentaram seus pares 
numéricos e, devido ao elevado amortecimento e dificuldades de medi-
ção, algumas não puderam ser rastreadas. Assim, a análise modal numé-
rica pode fornecer modos de vibração que não puderam ser identificados 
devido às limitações experimentais e ao elevado amortecimento, e ou-
tros inexistentes na prática, em função das limitações de representativi-
dade do modelo. As principais formas modais numéricas observadas 
ocorrem na prática e puderam ser correlacionadas. A definição de fato-
res de amortecimento modal pode ser utilizada como um bom artifício 
para a minimização dos efeitos das formas modais que apresentam am-
plitudes de vibração relativamente reduzidas e que apresentam pouca 
influência na resposta global da estrutura. A aproximação de fatores de 
amortecimento equivalentes, para todo o espectro, também apresentou 
bons resultados, quando comparadas as FRFs numéricas e experimen-
tais. 
Devido às limitações computacionais que ainda são enfrentadas 
e a necessidade de obtenção de resultados para a indústria no menor 
tempo possível, algumas simplificações são aceitas de forma confiável, 
desde que comprovada a eficácia. Vale destacar que o nível de precisão 
do ajuste de modelo dependerá da necessidade prática e dos estudos a 
serem realizados a partir do modelo. 
Para a obtenção de resultados precisos, recomenda-se que a re-
presentação numérica seja a mais próxima possível da peça física, bus-
cando-se a fidelidade da geometria e das condições de contorno. No 
caso do estator, a representação do efeito do aperto dos parafusos se 
mostrou importante, pois fornece maior sensibilidade ao ajuste do mo-
delo de conjunto, a qual está ausente em representações simplificadas. 
Devido à massa relativamente elevada do enrolamento (em torno de 
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27% da massa total do estator), sua consideração no modelo numérico 
se torna importante em uma análise multicorpos. Entretanto, pode-se 
conseguir uma boa representatividade individual do estator na sua au-
sência. Outra vantagem da simplificação adotada para o enrolamento é o 
ganho computacional, cujo tempo de solução é bastante inferior ao mo-
delo completo, viabilizando a análise multicorpos.  
Recomenda-se a caracterização da lâmina para adotar como re-
ferência as propriedades no plano principal no ajuste de modelo do esta-
tor, como o coeficiente de Poisson, o módulo de elasticidade e a densi-
dade. Além disso, a análise modal de uma lâmina pode auxiliar no en-
tendimento do comportamento dinâmico do próprio estator, já que vá-
rias formas modais de uma lâmina se assemelham às observadas sobre 
pacote de lâminas do estator, mas em frequências diferentes. Os modos 
de vibração radiais numéricos da lâmina foram verificados em frequên-
cias entre 3500 e 3900 Hz, muito próximos aos identificados experimen-
talmente no estator. 
Para estatores laminados nos quais a massa do enrolamento é 
relativamente pequena, a modelagem numérica se torna mais simples, 
pelo fato de sua influência ser reduzida no comportamento dinâmico da 
estrutura. A necessidade da presença do enrolamento no modelo numé-
rico aumenta quanto maior for a sua proporção de massa em relação à 
massa total do estator. A adição de um fator de amortecimento equiva-
lente ao material compensa o efeito do enrolamento entre 900 e 10000 
Hz. No entanto, para este caso específico, sua representação numérica se 
mostrou importante para a faixa de 350 a 900 Hz, devido à maior parti-
cipação modal. 
As incertezas associadas à obtenção de informações experimen-
tais se mostraram relevantes no caso do estator. Dentre as sete peças 
avaliadas, a variabilidade encontrada nos testes se deve, principalmente, 
às variações da rigidez de fixação do enrolamento sobre o conjunto de 
lâminas, às oscilações associadas ao torque de aperto dos parafusos, e 
dificuldades de repetibilidade experimental. Por conseguinte, estas in-
certezas também estão presentes nos resultados experimentais do con-
junto bloco e estator. 
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Para reduzir as incertezas associadas ao cálculo dos parâmetros 
modais de peças com certo grau de não-linearidade, como o estator e, 
consequentemente, o conjunto bloco e estator, recomenda-se o uso de 
uma excitação controlada para manter o nível de resposta constante 
entre as etapas de medição, principalmente quando são utilizados acele-
rômetros triaxiais. As FRFs obtidas a partir dos sinais de resposta medi-
dos com acelerômetros triaxiais apresentaram resultados inferiores no 
cálculo de parâmetros modais em comparação com os sinais medidos 
com o vibrômetro a laser. Mantendo-se o mesmo nível de sensibilidade 
dos equipamentos, as variações dos sinais de resposta medidos se devem 
às diferenças de discretização adotada, área de abrangência de medição, 
rigidez e massa adicionadas à peça pela fixação de transdutores. Verifi-
cou-se a influência das condições de contorno de suspensão e da fixação 
dos acelerômetros triaxiais sobre os sinais de resposta do bloco e, con-
sequentemente, sobre o cálculo dos parâmetros modais. Por este motivo, 
optou-se por uma análise modal com um acelerômetro uniaxial, tendo 
sido obtidos resultados satisfatórios. 
As não-linearidades presentes no estator, destacadas na literatu-
ra, também foram observadas sobre o conjunto bloco e estator. As faixas 
de frequências nas quais são mais relevantes abrangem 1000 a 2000 Hz 
e de 4000 a 5000 Hz. Entretanto, a aproximação do pacote de lâminas 
como uma estrutura contínua, pelo uso do método da homogeneização, 
mostrou-se válida. Apesar das simplificações mencionadas, os contatos 
e juntas especificados admitem soluções não-lineares. 
O modelo de conjunto foi definido pela união dos modelos in-
dividuais do bloco e do estator, mantendo-se a mesma configuração dos 
contatos ajustados para o estator. Apesar de admitir uma nova calibra-
ção, a diferença consistiu na troca das arruelas superiores pelas quatro 
bases do bloco. Obteve-se boa correlação entre as frequências naturais e 
entre as FRFs de acelerância numéricas e experimentais. Apesar das 
dificuldades de cálculo do MAC através do uso de softwares comerciais, 
as formas modais numéricas apresentaram boa concordância com os 
resultados experimentais. 
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O comportamento vibratório destes componentes foi avaliado 
sob condições típicas de operação do conjunto interno do compressor, 
em pontos próximos às suas ligações com a carcaça e com o tubo de 
descarga. As primeiras componentes harmônicas de 58,5 Hz e 117,2 Hz 
possuem formas de vibração que indicam a forte participação dos com-
ponentes do mecanismo de compressão, como o pistão e a biela. Adici-
onalmente, outras componentes harmônicas com amplitudes de resposta 
relevantes ocorrem entre 300 e 3200 Hz, intervalo no qual foi constatada 
a participação dos principais modos de vibração do conjunto bloco e 
estator nas respostas de aceleração do kit. Componentes harmônicas 
também se destacaram em médias e altas frequências (5300 Hz e 9000 
Hz) em regiões nas quais foram identificadas formas modais importan-
tes do conjunto bloco e estator. A alteração de projeto destes componen-
tes, principalmente do bloco, pode melhorar consideravelmente o com-
portamento vibratório, através da minimização da energia transmitida à 
carcaça do compressor. 
Futuramente, as mudanças de projeto podem ser baseadas dire-
tamente em simulações numéricas, tendo como referência os resultados 
do modelo do conjunto interno calibrado. Os parâmetros de avaliação 
podem ser as propriedades dos materiais e a própria geometria dos com-
ponentes. Para tanto, foi proposto um modelo multicorpos através do 
qual pode-se simular o motor elétrico em condição semelhante à de 
operação. A massa dos componentes do mecanismo de compressão foi 
aferida e os mesmos foram representados no modelo numérico como 
corpos rígidos. Os níveis de resposta previstos por este modelo represen-
tam o que ocorre na prática, porém verificou-se que o mesmo admite 
melhorias. 
A configuração atual do estator laminado ainda apresenta desa-
fios de modelagem, quando se deseja um alto nível de precisão dos re-
sultados de análise numérica, principalmente em frequências elevadas, 
pois as lâminas não podem ser fielmente reproduzidas numericamente. 
Apesar da dificuldade de representação numérica, o conjunto de lâminas 
é importante para a dissipação de energia vibratória na prática, reduzin-
do a energia transmitida à carcaça. De forma semelhante, a configuração 
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atual do enrolamento também possui o benefício de amortecimento, 
principalmente em relação aos modos de vibração radiais do estator. 
Assim, se o número de dentes e a massa do enrolamento forem reduzi-
dos, a modelagem se torna mais simples, mas perde-se amortecimento. 
Caso a modificação de projeto do estator seja a sugestão de uma 
estrutura rígida, em vez de laminada, a tendência é perder a característi-
ca de amortecimento, fazendo com que haja maior propagação de ener-
gia vibratória e aumento de ruído radiado. Este tipo de modificação é 
bastante indicado para tornar a modelagem numérica mais simples, mas 
deve-se encontrar uma maneira de compensar o amortecimento perdido, 
ou melhorar a eficiência mecânica do motor original. 
Em relação ao bloco, pode-se analisar o efeito da alteração da 
rigidez estrutural pela modificação da geometria ou do material, bus-
cando-se a redução de energia vibratória transmitida à carcaça. 
6.1 Sugestões para trabalhos futuros 
Tendo em vista a evolução da representação numérica do mode-
lo do motor elétrico e do projeto dos seus componentes, pode-se ressal-
tar algumas recomendações e sugestões: 
 Aperfeiçoar a representação numérica do enrolamento princi-
palmente na banda de frequência entre 350 e 900 Hz. 
 Investigar o efeito dos modelos flexíveis do eixo, do rotor, da 
biela, do pistão, do cabeçote, das molas, dos filtros e da carcaça, 
visando a melhoria de representatividade a partir dos resultados 
do compressor em operação. 
 Examinar os benefícios vibroacústicos provenientes das modifi-
cações de material e de geometria do conjunto bloco e estator.  
 Fazer um estudo das incertezas envolvidas nas respostas do 
modelo do conjunto bloco e estator, e demais componentes.
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APÊNDICE A – Características dos equipamentos utilizados na análise 
modal e ensaios de variabilidade experimental do bloco. 
Equipamento Fabricante Propriedade 
Acelerômetro Uniaxial PCB Piezotronics Modelo: 352C22 
  
Número de Série: LW156729 
  
Sensibilidade: 1,062 mV/(m/s²) 
Martelo de Impacto PCB Piezotronics Sensibilidade: 23,22 mV/N 
7 Blocos Embraco -- 
Analisador de Sinais LMS Siemens SCADAS Mobile 
Software LMS Siemens Test.Lab 14A 
Notebook Dell Processador: Intel Core i7; RAM: 8GB 
Suporte LVA -- 
 
 
  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
APÊNDICE B – Modos de vibração do bloco para a banda de 0 a 10 
kHz: experimentais acima e numéricos abaixo. 
             
           ω 
E: 1531,0 Hz                     ω 
E: 2012,6 Hz                       ω 
E: 2464,9 Hz 
                         
          ω 
N: 1506,8 Hz                       ω 
N: 2055,1 Hz                      ω 
N: 2442,0 Hz                        
             
           ω 
E: 3302,4 Hz                     ω 
E: 4100,7 Hz                       ω 
E: 4297,4 Hz 
             
          ω 
N: 3299,9 Hz                       ω 
N: 4199,8 Hz                      ω 
N: 4265,6 Hz                        
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           ω 
E: 4800,8 Hz                     ω 
E: 5306,4 Hz                       ω 
E: 5410,5 Hz 
             
          ω 
N: 4757,0 Hz                       ω 
N: 5255,9 Hz                      ω 
N: 5340,1 Hz                        
          
           ω 
E: 6518,3 Hz                     ω 
E: 6921,1 Hz                       ω 
E: 7448,3 Hz 
             
          ω 
N: 6517,8 Hz                       ω 
N: 6896,6 Hz                      ω 
N: 7336,5 Hz                        
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           ω 
E: 7532,6 Hz                     ω 
E: 8540,9 Hz                       ω 
E: 9593,0 Hz 
             
          ω 
N: 7610,2 Hz                       ω 
N: 8707,7 Hz                      ω 
N: 9653,3 Hz                        
    
           ω 
E: 9750,2 Hz                      
     
            ω 
N: 9950,9 Hz                       
  
 
 
 
 
 
 
  
 
 
APÊNDICE C – MAC do bloco para a banda de 0 a 10 kHz: a primeira linha e a primeira coluna correspondem aos 
valores de frequência natural numérico e experimental, respectivamente; o cruzamento revela o grau de correlação 
entre as formas modais. 
Exp. / Num. (Hz) 1506,8 2055,1 2442,0 3299,9 4199,8 4265,6 4757,0 5255,9 5340,1 6517,8 6896,6 7336,5 7610,2 8707,7 9653,3 9950,9 
1531,0 0,908 0,001 0,003 0,006 0,009 0,004 0,005 0,007 0,002 0,006 0,000 0,003 0,002 0,007 0,030 0,001 
2012,6 0,000 0,782 0,002 0,000 0,000 0,004 0,000 0,003 0,018 0,000 0,008 0,001 0,020 0,000 0,001 0,002 
2464,9 0,001 0,012 0,730 0,001 0,006 0,004 0,000 0,001 0,020 0,001 0,039 0,005 0,080 0,000 0,001 0,016 
3302,4 0,081 0,010 0,000 0,608 0,001 0,037 0,003 0,002 0,007 0,000 0,010 0,055 0,003 0,047 0,003 0,000 
4100,7 0,004 0,000 0,002 0,003 0,757 0,131 0,000 0,001 0,025 0,001 0,000 0,000 0,007 0,003 0,007 0,001 
4297,4 0,000 0,006 0,001 0,010 0,029 0,699 0,015 0,045 0,009 0,061 0,002 0,007 0,004 0,015 0,000 0,001 
4800,8 0,004 0,000 0,001 0,001 0,000 0,000 0,774 0,000 0,000 0,001 0,000 0,002 0,001 0,063 0,000 0,001 
5306,4 0,005 0,007 0,001 0,001 0,023 0,005 0,043 0,510 0,073 0,003 0,002 0,007 0,003 0,150 0,083 0,002 
5410,6 0,000 0,056 0,001 0,002 0,001 0,000 0,002 0,049 0,325 0,000 0,035 0,001 0,001 0,000 0,000 0,027 
6518,4 0,002 0,000 0,001 0,000 0,009 0,011 0,018 0,004 0,000 0,741 0,010 0,009 0,002 0,024 0,002 0,000 
6921,1 0,000 0,021 0,001 0,002 0,003 0,003 0,000 0,000 0,029 0,006 0,794 0,005 0,063 0,008 0,000 0,028 
7448,3 0,005 0,001 0,000 0,001 0,007 0,006 0,000 0,003 0,003 0,000 0,016 0,571 0,015 0,009 0,004 0,018 
7532,6 0,000 0,003 0,003 0,004 0,000 0,009 0,003 0,002 0,001 0,000 0,026 0,005 0,661 0,003 0,000 0,008 
8540,9 0,011 0,000 0,000 0,004 0,003 0,000 0,005 0,004 0,000 0,000 0,001 0,002 0,000 0,767 0,113 0,003 
9593,0 0,031 0,000 0,000 0,000 0,016 0,005 0,006 0,002 0,002 0,000 0,008 0,000 0,024 0,000 0,473 0,049 
9750,2 0,002 0,001 0,024 0,009 0,001 0,000 0,002 0,001 0,002 0,000 0,000 0,000 0,011 0,000 0,023 0,797 
  
 
 
  
 
 
APÊNDICE D – Características dos equipamentos utilizados na análise 
modal e ensaios de variabilidade experimental do estator. 
Equipamento Fabricante Propriedade 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50876 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,014[X]; 
1,015[Y]; 0,9753[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50877 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,059[X]; 
1,030[Y]; 1,040[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51052 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,009[X]; 
1,079[Y]; 1,039[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51057 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,045[X]; 
1,037[Y]; 0,9559[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4535-B 
  
Número de Série: 30675 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,029[X]; 
1,023[Y]; 0,9718[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4535-B 
  
Número de Série: 30685 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,004[X]; 
1,013[Y]; 1,013[Z] 
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APÊNDICE D. Equipamentos utilizados nos ensaios do estator 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4535-B 
  
Número de Série: 30767 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 0,9696[X]; 
0,9833[Y]; 0,9678[Z] 
Célula de Carga PCB Piezotronics Modelo: 208C02 
  
Número de Série: LW34733 
  
Sensibilidade: 11241 mV/N ±15% 
  
Faixa de medição (Tensão e Compressão): 0 
- 0.448 kN 
  
Limite de Frequência Superior: 36000 Hz 
Amplificador de 
Sinal 
Brüel & Kjær Tipo: 2718 
  
Número de Série: 026715 
Analisador de 
Sinais 
LMS Siemens SCADAS Mobile 
Software LMS Siemens Test.Lab 14A 
Shaker Brüel & Kjær Tipo: 4809 
  
Número de Série: 2582800 
  
Faixa de Frequência: 0 - 20000 Hz 
  
Limite de Ganho: 5 A 
Stinger LVA Comprimento: 8 mm 
Notebook Dell Processador: Intel Core i7; RAM: 8GB 
Torquímetro Tork Tipo: Relógio com ponteiro de arraste 
  
Exatidão: ±4% 
  
0 a 14 kgf.m (Subdivisão: 0,2 kgf.m) 
Suporte LVA -- 
7 Estatores Embraco -- 
Martelo de Im-
pacto 
PCB Piezotronics Sensibilidade: 23,22 mV/N 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55878 
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Sensibilidade: 1,006 mV/ms-2 
7 Lâminas Embraco Espessura: 0,5 mm; Material: E230C4 
Vibrômetro a 
Laser 
Polytec Modelo: PCV-500 
 
  
 
 
  
 
 
APÊNDICE E – Modos de vibração do estator, experimentais e numé-
ricos. 
a)               
                ω 
N: 1136,9 Hz                  ω 
N: 1124,1 Hz              ω 
E: 1084,0 Hz                                                                                              
b)            
                ω 
N: 1306,0 Hz                    ω 
N: 1344,9 Hz 
c)              
             ω 
N: 1416,7 Hz                   ω 
N: 1480,0 Hz             ω 
E: 1473,3 Hz 
d)          
               ω 
N: 1489,8 Hz                    ω 
N: 1543,7 Hz                    ω 
E: 1477,3 Hz         
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e)           
              ω 
N: 1848,3 Hz                   ω 
N: 1777,8 Hz 
f)           
           ω 
N: 1878,2 Hz                    ω 
N: 1853,1 Hz 
g)              
            ω 
N: 2247,6 Hz                 ω 
N: 1984,6 Hz                ω 
E: 2007,7 Hz 
h)           
               ω 
N: 2267,3 Hz                      ω 
N: 2284,2 Hz 
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i)             
              ω 
N: 2267,3 Hz                     ω 
N: 2594,9 Hz                    ω 
E: 1821,2 Hz 
j)              
            ω 
N: 2619,7 Hz                  ω 
N: 2897,9 Hz                    ω 
E: 2739,2 Hz 
 k)                  
             ω 
N: 3656,5 Hz                     ω 
N: 3684,7 Hz                   ω 
E: 3621,4 Hz       
m)              
            ω 
N: 3796,2,0 Hz               ω 
N: 3884,8 Hz                ω 
E: 3848,4 Hz                           
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APÊNDICE E. Formas modais do estator 
n)              
             ω 
N: 4273,7 Hz                  ω 
N: 4311,6 Hz              ω 
E: 4084,8 Hz 
o)              
              ω 
N: 4780,0 Hz                     ω 
N: 4940,7 Hz                 ω 
E: 5129,3 Hz 
p)             
      ω 
N: 10029,0 Hz                    ω 
N: 9904,2 Hz 
                                                        
 
  
 
 
APÊNDICE F – Características dos equipamentos utilizados na análise 
modal, ensaios de variabilidade experimental e de não linearidades do 
conjunto bloco e estator. 
Equipamento Fabricante Propriedade 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50876 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,006[X-]; 
1,015[Y-]; 0,9753[Z-] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50877 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,059[X-]; 
1,030[Y-]; 1,040[Z-] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50832 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,034[X-]; 
1,107[Y-]; 1,018[Z-] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51052 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1.009[X-]; 
1.079[Y-]; 1.039[Z-] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51057 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,045[X-]; 
1,037[Y-]; 0,9559[Z-] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4520 
  
Número de Série: 51070 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,066[X-]; 
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APÊNDICE F. Equipamentos utilizados nos ensaios do conjunto bloco e estator 
1,053[Y-]; 1,121[Z-] 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55879 
  
Sensibilidade: 1,095 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55880 
  
Sensibilidade: 1,094 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4519-003 
  
Número de Série: 53609 
  
Sensibilidade: 10,20 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55876 
  
Sensibilidade: 1,062 mV/(m/s²) 
Célula de Carga PCB Piezoeletronics Modelo: 208C02 
  
Número de Série: LW34733 
  
Sensibilidade: 11241 mV/N ±15% 
  
Faixa de medição (Tensão e Compres-
são): 0 – 0,448 kN 
  
Limite de Frequência Superior: 36000 
Hz 
Analisador de 
Sinais 
LMS SCADAS Mobile 
Software LMS Siemens Test.Lab 14A 
1 Bloco /  
7 Estatores 
Embraco -- 
Shaker 
 
Tipo: 4809 
 
Brüel & Kjær Número de Série: 2582800 
  
Faixa de Frequência: 0 - 20000 Hz 
  
Limite de Ganho: 5 A 
Stinger LVA Comprimento: 8 mm 
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Notebook Dell Processador: Intel Core i7, RAM: 8GB 
Torquímetro Tork Tipo: Relógio com ponteiro de arraste 
  
Exatidão: ±4% 
  
0 a 14 kgf.m (Subdivisão: 0,2 kgf.m) 
Suporte LVA -- 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
  
 
 
APÊNDICE G – Modos de vibração do conjunto bloco e estator, expe-
rimentais e numéricos. 
                             
  ω 
E: 718,1 Hz                    ω 
E: 1124,9 Hz                      ω 
E: 965,5 Hz 
    
      ω 
N: 580,1 Hz                     ω 
N: 1095,6 Hz                 ω 
N: 1274,4 Hz 
                     a)                                            b)                                         c) 
                                                     
           ω 
E: 1078,3 Hz                       ω 
E: 1477,3 Hz                    ω 
E: 2178,0 Hz  
                 
            ω 
N: 1189,3 Hz                   ω 
N: 1562,5 Hz                    ω 
N: 2118,5 Hz 
                      d)                                           e)                                          f) 
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APÊNDICE G. Formas modais do conjunto bloco e estator 
                                                                 
       ω 
E: 1854,4 Hz                        ω 
E: 2417,1 Hz                  ω 
E: 2872,3 Hz 
                                               
        ω 
N: 2383,2 Hz                                                           ω 
N: 2670,9 Hz 
                   g)                                          h)                                             i)              
                              
       ω 
E: 3186,9 Hz                        ω 
E: 3185,0 Hz                      ω 
E: 3262,2 Hz 
                                            
      ω 
N: 3072,4 Hz                                                                      ω 
N: 3157,7 Hz 
                  j)                                             k)                                           l) 
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                                                                                      ω 
E: 5423,1 Hz 
             
         ω 
N: 3821,5 Hz                     ω 
N: 3926,9 Hz                      ω 
N: 4528,4 Hz 
          m)                                          n)                                             o)      
                                
         ω 
E: 4027,4 Hz                     ω 
E: 4082,8 Hz                   ω 
E: 4886,9 Hz      
                  p)                                           q)                                            r)  
                    
          ω 
E: 5278,6 Hz                 ω 
E: 6145,0 Hz                   ω 
E: 6443,6 Hz      
                   s)                                           t)                                            u)            
192 
 
APÊNDICE G. Formas modais do conjunto bloco e estator 
                                  
         ω 
E: 6822,7 Hz                      ω 
E: 7160,0 Hz                       ω 
E: 7674,9 Hz  
                    v)                                          x)                                            y)            
                
          ω 
E: 8487,2 Hz                     ω 
E: 9144,4 Hz 
           
            ω 
N: 8336,0 Hz                    ω 
N: 8899,0 Hz 
                       z)                                        a2)                                              
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
 
 
APÊNDICE H – Características dos equipamentos empregados na aná-
lise vibratória operacional do conjunto bloco e estator. 
Equipamento Fabricante Propriedade 
Tacômetro 
Monarch Instru-
ments 
Modelo: Pocket Laser Tach 200 
  
Número de Série: 1856574 
  
Range: 0 - 200000 rpm 
  
Erro a 3600 rpm: 0,05 rpm 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50876 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,006[X]; 
1,015[Y]; 0,9753[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50877 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,059[X]; 
1,030[Y]; 1,040[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 50832 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,034[X]; 
1,107[Y]; 1,018[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51052 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,009[X]; 
1,079[Y]; 1,039[Z] 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4525-B 
  
Número de Série: 51057 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,045[X]; 
1,037[Y]; 0,9559[Z] 
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APÊNDICE H. Equipamentos utilizados no ensaio operacional do kit 
Acelerômetro 
Triaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4520 
  
Número de Série: 51070 
  
Sensibilidade [mV/(m/s²)]: 1,066[X]; 
1,053[Y]; 1.121[Z] 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55879 
  
Sensibilidade: 1,095 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55880 
  
Sensibilidade: 1,094 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4519-003 
  
Número de Série: 53609 
  
Sensibilidade: 10,20 mV/(m/s²) 
Acelerômetro 
Uniaxial 
Brüel & Kjær Tipo: 4517 
  
Número de Série: 55876 
  
Sensibilidade: 1,062 mV/(m/s²) 
Analisador de 
Sinais 
LMS Siemens SCADAS Mobile 
Software LMS Siemens Test.Lab 14A 
Painel de Controle LVA 
 
Compressor Embraco EM2Z 60HLT 
Notebook Dell Processador: Intel Core i7; RAM: 8GB 
Torquímetro Tork Tipo: Relógio com ponteiro de arraste 
  
Exatidão: ±4% 
  
0 a 14 kgf.m (Subdivisão: 0,2 kgf.m) 
Caixa de Teste Embraco Dimensões: 23x28x13 cm 
 
